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1 Einleitung
Herzunterstützungssysteme werden bei der Therapie von Herzerkrankungen einge-
setzt, um eine Entlastung oder einen temporären Ersatz der Herzfunktion zu erreichen.
Die Anforderungen an solche Systeme umfassen vornehmlich die Erfüllung hydrauli-
scher Leistungsvorgaben und die biologische Verträglichkeit. Wie in vielen ingenieur-
wissenschaftlichen Bereichen zeichnet sich auch in diesem Anwendungsgebiet ein
deutlicher Trend zur Miniaturisierung der Systeme ab. Hierbei wird das Ziel verfolgt,
die Unterstützungssysteme intrakorporal zu platzieren. Die Belastung des Patienten
kann weiter reduziert werden, wenn die Förderleistung in unmittelbarer Umgebung des
Herzens erbracht wird. Auf diese Weise wird das Füllvolumen verringert und damit der
Blutkontakt mit Fremdmaterial vermindert sowie die Effizienz der Pumpen durch die
Minderung des Druckverlustes erhöht.
Am Helmholtz-Institut wurde eine Miniaturkreiselpumpe entwickelt, deren Bauweise
die Möglichkeit eröffnet, die Pumpe in unmittelbarer Peripherie des Herzens intravasal
zu platzieren. Basierend auf dieser Technologie sind derzeit mehrere Bauvarianten in
der Entwicklung und klinischen Erprobung, die einen Teil des klinischen Anwen-
dungsspektrums von Herzunterstützungssystemen abdecken.
Die Miniaturisierung geht jedoch mit erheblich gestiegenen Anforderungen an die Ent-
wicklungs-, Erprobungs- und Fertigungsverfahren einher. Insbesondere in Hinblick
auf die strömungsmechanische Auslegung und messtechnische Analyse der Pumpen
ist die Anwendbarkeit von Entwicklungs- und Messverfahren für herkömmliche Tur-
boarbeitsmaschinen eingeschränkt und die Übertragbarkeit bewährter empirischer
Methoden nicht gewährleistet. Darüberhinaus ist eine detaillierte Kenntnis der Strö-
2mungsvorgänge für eine Beurteilung der Hämokompatibilität von Blutpumpen von
großer Bedeutung.
Im Rahmen dieser Arbeit soll daher die Anwendbarkeit der numerischen Strömungs-
simulation zur hydraulischen und hämodynamischen Bewertung von Miniaturkreisel-
pumpen zur Blutförderung überprüft und detailliert untersucht werden. Für diesen
Zweck wird ein kommerziell verfügbarer Strömungslöser eingesetzt. Im Vordergrund
steht die Entwicklung eines Simulationsmodells für drei in der Entwicklung befindli-
che Pumpenvarianten, welches den spezifischen Anforderungen gerecht wird. Die dem
Modell zu Grunde liegenden Annahmen werden eingehend diskutiert und bewertet.
Das entwickelte Modell wird einer messtechnischen Validierung unterzogen und auf
seine Praxistauglichkeit getestet. Die aus der Simulation gewonnenen Daten werden
dann für eine hydraulische Analyse genutzt, aus der Erkenntnisse über die Strömungs-
verhältnisse im Schaufelkanal sowie in der Abströmung gewonnen werden können.
Desweiteren wird der Frage nachgegangen, in wie weit auf der Basis der numerisch
ermittelten Strömungsdaten Aussagen über die zu erwartende Blutschädigung abgelei-
tet werden können. Es wird ein Bewertungsansatz vorgestellt, der die qualitative Beur-
teilung von Blutpumpen hinsichtlich ihres Schädigungsverhaltens erlaubt. Die
Grenzen der Aussagefähigkeit eines solchen Ansatzes werden vor dem Hintergrund
der zu Grunde liegenden Annahmen diskutiert.
Die Arbeit schließt mit einer Zusammenfassung der wichtigsten Erkenntnisse, und
einem Ausblick auf Weiterentwicklungen und zweckmäßige Folgeuntersuchungen.
2 Funktion und Aufbau der 
Miniaturkreiselpumpen
Aus den medizinischen Anforderungen an intravasale Blutpumpen lassen sich Vorga-
ben für die technische Umsetzung ableiten, die ihren Niederschlag im Aufbau und der
Funktionsweise der Pumpen finden. Die kritischen Gestaltungs- und Funktionsmerk-
male, die nicht zuletzt Gegenstand der Bewertung durch numerische Berechnung sind,
werden nun erläutert.
2.1 Medizinisches Anwendungsgebiet
Der Einsatz von Miniaturkreiselpumpen bietet sich für folgende Indikationen an: Zum
Einen für den unmittelbaren kurzfristigen Ersatz der Herzfunktion während eines chi-
rurgischen Eingriffs am Herzen, zum Anderen für eine mehrtägige Herzunterstützung
bei reduzierter Herzleistung als Folge eines solchen Eingriffs sowie zum Dritten zur
Aufrechterhaltung des Blutkreislaufs bei akutem Herzinfarkt.
Vorteilhaft gegenüber den konventionellen, extrakorporal arbeitenden Herzlungenma-
schinen sind die Aufrechterhaltung der physiologischen Kreislauffunktion, der Herz-
und Lungendurchblutung, die geringeren Wundgrößen sowie ein reduzierter Blut-/
Fremdmaterialkontakt aufgrund der unmittelbaren Platzierung. Darüber hinaus erlau-
ben Mikropumpen bei hinreichend kompakter Bauweise eine Platzierung im Herzen
über einen Zugang durch die Beinarterie bzw. -vene. Diese Anwendung macht eine
Öffnung des Brustkorbes verzichtbar und eröffnet die Möglichkeit zur akuten Herzun-
terstützung in der Notfallmedizin.
Durch die medizinischen Anforderungen werden die Möglichkeiten zur technischen
Realisierung eingegrenzt. Eine axiale Bauart der Pumpe bietet sich an, um einen mini-
malen Aussendurchmesser des Gesamtsystems zu erreichen. Aus dem erforderlichen
4Blutdruck, der während der Applikation aufzubauen ist, sowie dem medizinisch erfor-
derlichen Herzzeitvolumen ergibt sich der Arbeitspunkt der Pumpe. Weitere Gestal-
tungsvorgaben leiten sich aus der Platzierungssituation in vivo ab: So müssen eine
Saugkanüle und Schutzvorrichtungen in der Peripherie der Pumpe zur Vermeidung
von Ansaugen an die Gefäßwand realisiert werden. Die Schädigung des Fördermedi-
ums Blut, die von der Strömung durch die Pumpe induziert wird, sowie die Bildung
von Blutgerinnseln (Thromben) sind durch eine günstige Gestaltung der Strömungs-
führung auf ein mögliches Minimum zu reduzieren.
Die hydraulischen Leistungsvorgaben seitens der medizinischen Anwendung sind von
der jeweiligen Anwendung abhängig, jedoch lässt sich der Arbeitsbereich aller
Pumpen wie folgt eingrenzen: Bei einem Gegendruck von ca. 60 bis 80 mmHg müssen
Volumenströme von 2 bis 5 lit/min realisiert werden.
Entsprechend den oben angeführten Indikationen sind mehrere Bauvarianten in der
Entwicklung. Gegenstand der Untersuchungen im Rahmen dieser Arbeit sind die fol-
genden Varianten:
(a) Linksventrikuläre Herzunterstützungspumpe (LVP)
Laufraddurchmesser: 5,8 mm, Aussendurchmesser: 6,4 mm
Anwendung: kurz- und mittelfristige Entlastung des linken Ventrikels
(b) Akutpumpe (AP)
Laufraddurchmesser: 3,5 mm, Aussendurchmesser: 4 mm
Anwendung: Akuteinsatz bei kardiogenem Schock
5(c) Parakardiale Pumpe (PKP)1)
Laufraddurchmesser: 5,8 mm, Aussendurchmesser: 11 mm
Anwendung: kurz- und mittelfristige Entlastung des rechten oder linken Vent-
rikels
Alle Varianten basieren auf dem einheitlichen Konzept einer zweischaufligen Kreisel-
pumpe axialer Bauart.
2.2 Bau- und Funktionsweise der intravasalen Kreiselpumpen
2.2.1 Aufbau
Alle drei genannten Pumpenvarianten folgen demselben Konzept. Abb. 2-1 zeigt den
Aufbau am Beispiel der linksventrikulären Pumpe. Sie besteht aus einem zylindrischen
Gehäuse (1), welches den Elektromotor (2) aufnimmt. Die Motorleistung wird über
eine in Wälzlagern geführte Welle (3) an den Rotor (4) übertragen. Eine Festkörper-
dichtung (5) verhindert das Eindringen von Fluid in den gekapselten Motor. Über eine
Kanüle (6) werden die Kabel zur Stromversorgung und Signalübertragung herausge-
führt. Durch einen Einlaufkorb (7) und einen Ansaugschlauch (8) wird das Förderme-
1. Bei dieser Pumpe handelt es sich strenggenommen nicht um eine intravasale Pumpe, da der Pum-
penkörpers außerhalb der Herzwand platziert wird.
Abb. 2-1: Schnittdarstellung der Linksventrikulären Herzunterstützungspumpe
Förderrichtung
6dium angesaugt und durch die Austrittsöffnungen (9) ausgeworfen. Da die
Strömungsrichtung im Laufradaustritt nahezu axial verläuft, sind die betreffenden Sys-
teme den Axial- bzw. Propellerpumpen zuzuordnen. Die Konzeption, Systementwick-
lung und Gestaltung werden in /SIESS, 1998/ sowie /FRIEDRICH, 1994/ ausführlich
behandelt. Eine allgemeinere Behandlung von Entwicklungs- und Bewertungsverfah-
ren von Mikroblutpumpen findet sich in /MARSEILLE, 2001/. Weiterhin sei auf das
Kapitel 6 der vorliegenden Arbeit verwiesen, dort wird vertiefend auf strömungsme-
chanische Details der Beschaufelung eingegangen. Abb. 2-2 zeigt die gegenüber der
LV-Pumpe veränderte Gehäusegeometrie der Parakardialen Pumpe mit tangentialem
Auslasstutzen.
2.2.2 Wirkungsweise und relevante Grundgleichungen
Der Motor überträgt die zur Förderung des Fluids erforderliche Energie an den Impel-
ler. Dieser ist mit 2 Schaufelblättern versehen, welche das Fluid durch ihre Rotations-
bewegung in Umfangsrichtung beschleunigen und somit die Fluidelemente auf eine
gekrümmte Bewegungsbahn zwingen. Gemäß Gleichung 2.1
, (2.1)
Abb. 2-2: Schnittdarstellung der Parakardialen Herzunterstützungspumpe
Förderrichtung
dp
dr
----- ρc
2
r
----=
7die sich aus der Bilanzierung der Kräfte eines sich mit der Geschwindigkeit c auf einer
Kreisbahn mit Radius r bewegenden Teilchens ergibt2), ist die Bewegung eines Fluid-
teilchens auf einer gekrümmten Bahn mit einem zum Krümmungsmittelpunkt abneh-
menden Druckgradienten  verbunden. Angewendet auf die Durchströmung der
Pumpe führt dies zusätzlich zu der Beschleunigung in Umfangsrichtung zu einer Erhö-
hung des statischen Druckes in der Pumpe. Darüberhinaus kann die Strömung in einer
nachgeordneten Leitvorrichtung wieder verzögert werden, um auf diese Weise einen
Teil der kinetischen Energie in zusätzlichen Druck umzuwandeln. Die hier untersuch-
ten Mikroaxialpumpen verfügen jedoch aus konstruktiven Gründen über keine derar-
tige Leitvorrichtung. Zu berücksichtigen ist weiterhin die Druckerhöhung durch
Erweiterung des Strömungsquerschnittes hinter den Auslassöffnungen, die im Falle
der LVP unstetig ausfällt.
Für die Betrachtung der Strömung durch das Laufrad der Pumpe ist es üblich, ein mit-
bewegtes Bezugssystem einzuführen, welches eine stationäre Behandlung der
Geschwindigkeitsverhältnisse im Strömungskanal erlaubt. Die Relativgeschwindig-
keitskomponenten ergeben sich dann (für jeden Radius) aus der vektoriellen Bezie-
hung
, (2.2)
in der  die Absolutgeschwindigkeit,  die Umfangsgeschwindigkeit des mit
der Winkelgeschwindigkeit ω rotierenden Laufrades und  die Strömungsgeschwin-
digkeit im Relativsystem beschreiben. Die Geschwindigkeitsverhältnisse lassen sich
grafisch in Form von Dreiecken darstellen (s. Abb. 2-3). Die Abbildung zeigt ebenfalls
2. Hierbei wird aus Gründen der Einfachheit die Wirkung der Schwerkraft vernachlässigt und von sta-
tionären Verhältnissen ausgegangen.
dp
dr
-----
c u w+=
c u ωr=
w
8die Aufspaltung von  in die axiale, radiale und umfangsgerichtete Komponente ca, cr
bzw. cu sowie die Konvention für den relativen und den absoluten Strömungswinkel β
bzw. α.
Die Bewegung des Laufrades erzeugt einen Drehimpuls („Drall“) bzw. erhöht einen
gegebenenfalls in der Strömung bereits vorherrschenden. Diese Änderung des Dreh-
impulses zwischen Laufradeintritt und –austritt entspricht dem an der Welle angreifen-
den Moment zuzüglich der aus Reibung resultierenden Verlustmomente. Dieser
Zusammenhang ist durch die Euler’sche Turbinengleichung wiedergegeben:
(2.3)
Das über die Schaufeln auf die Strömung übertragene, auf den Massenstrom  bezo-
gene Moment M bewirkt eine Erhöhung der Umfangsgeschwindigkeit cu des Fluids
zwischen Eintritt (1) und Austritt (2) im Radius r. Die Gleichung veranschaulicht eben-
falls, dass im Falle einer Axialpumpe mit konstantem Radius r lediglich durch eine
Erhöhung der absoluten Umfangsgeschwindigkeit cu und somit durch Umlenkung der
Strömung Arbeit eingebracht werden kann. Multipliziert mit der Winkelgeschwindig-
Abb. 2-3: Geschwindigkeitsdreieck
c
β
α
u
w
c
cacr
cu
M
m·
---- r2cu 2, r1cu 1,–=
m·
9keit ω erhält Gl. (2.3) die Dimension einer spezifischen Arbeit, diese wird als spezifi-
sche Schaufelarbeit YSch bezeichnet:
(2.4)
Abb. 2-4 zeigt exemplarisch die Geschwindigkeitsdreiecke für An- und Abströmung
eines Schaufelkanals, die die Umlenkung im Relativ- wie Absolutsystem beschreiben,
unter Vernachlässigung der Radialkomponenten.
Die Umlenkung der Strömung ist erheblich von der Gestaltung der Rotorschaufeln
abhängig und stellt eine Limitierung des (bei gegebener Drehzahl) maximal erreichba-
ren Druckaufbaus dar. Weiterhin ist ersichtlich, dass eine mitrotierende Anströmung
(cu,1 > 0) das übertragbare Moment mindert und daher zu vermeiden ist. Aus der axi-
alen Bauweise ergeben sich erforderliche Drehzahlen von bis zu 33000 U/min für die
Abb. 2-4: Geschwindigkeitsdreiecke im Ein- und Austritt der Schaufel 
(abgewickelter Zylinderschnitt durch zwei Laufschaufeln)
YSch u2cu 2, u1cu 1,–=
c  = c1 a,1
β1
β2
α2
u1
u2 c2
w1
w2
ca,2
cu,2
10LVP und PKP, sowie bis zu 55000 U/min für die kleinere AP zur Realisierung der in
Abschnitt 2.1 genannten Betriebszustände.
2.2.3 Verluste
Die Drallerzeugung führt dem Fluid Arbeit zu, jedoch kann diese Arbeit aufgrund zahl-
reicher Verluste nicht vollständig zur Druckerhöhung genutzt werden. Neben mecha-
nischen Verlusten in den Lagern sowie Fluidreibungsverlusten an Nabe und Gehäuse
vermindern insbesondere die erheblichen Spaltverluste die Strömungsleistung. Durch
den Spalt zwischen Schaufelkopf und Gehäuse, der bei allen in Abb. 2.1 genannten
Mikroaxialblutpumpen 0,1 mm beträgt, strömt Fluid von der Druck- zur Saugseite der
Schaufeln und bewirkt u.a. eine verminderte Umlenkung.
Die Strömungsführung in der Abströmung der Pumpe lässt ebenfalls Auswirkungen
auf den Druckaufbau vermuten. Die Gestaltung der Halterungsstege (s. Abb. 2-5), die
den hinteren Gehäuseteil mit dem hohlzylindrischen vorderen Pumpengehäuse verbin-
den, ist ebenso von Bedeutung für die Vermeidung zusätzlicher Dissipation wie die
Formgebung des Auslassgehäuses im Falle der PK-Pumpe.
Abb. 2-5: Pumpengehäuse der LV-Pumpe mit Halterungsstegen
112.2.4 Betrieb
Für den in-situ-Einsatz der Mikroaxialpumpen kann nicht von gleichbleibenden dis-
kreten Betriebszuständen im Sinne von Volumenstrom und Gegendruck ausgegangen
werden. Zum einen ist die medizinisch angezeigte Fördermenge situativ vom Opera-
teur dem augenblicklichen Kreislaufsystemzustand anzupassen, zum anderen herrscht
insbesondere bei der Herzentlastung mit Restaktivität des Herzens eine schwankende
Vorlast, die sich in einem schwankenden Förderniveau der Pumpe niederschlägt.
Hieraus lassen sich folgende technische Anforderungen an das Pumpensystem ablei-
ten:
1. Das Fördervolumen der Mikroaxialpumpe muss (in Grenzen) variierbar sein, 
ohne dass die Stabilität des Betriebszustandes gefährdet oder die Strömungsei-
genschaften wesentlich verändert werden.
2. Der Betriebszustandes muss stabil sein gegenüber schwankender Förderhöhe 
(i.d.R. durch Vorlastschwankungen)
Das Fördervolumen wird bei den Mikroaxialpumpen über die Drehzahl geregelt. Für
die Einhaltung der Stabilitätsanforderungen ist jedoch bereits in der Entwicklungs-
phase die Gestaltung von Laufrad, Nabe und Gehäuse maßgeblich.

3 Grundlagen der 
numerischen 
Strömungssimulation
3.1 Überblick
Bereits in einer frühen Phase der Auslegung von strömungstechnischen Komponenten
ist eine Abschätzung der Wechselwirkungen zwischen Bauteil und Strömung erforder-
lich. Zur mathematischen Beschreibung des Problems stehen die Erhaltungsgleichun-
gen für Masse, Impuls und Energie für die Bestimmungsgrößen Druck, Dichte,
Temperatur und Geschwindigkeit in Abhängigkeit von Ort und Zeit zur Verfügung.
Eine analytische Lösung dieser Gleichungen ist jedoch nur durch stark vereinfachende
Annahmen möglich, die die Anzahl der orts- und zeitabhängigen Bestimmungsgrößen
so reduzieren, dass eine analytische Integration der Erhaltungsgleichungen möglich
ist. 
Eine Alternative zu dieser Vorgehensweise besteht in numerischen Verfahren zur
Lösung der Erhaltungsgleichungen an diskreten Orten des Strömungsgebietes zu dis-
kreten Zeitpunkten. Diese Verfahren haben im Zuge der fortschreitenden Entwicklung
der Rechnertechnik in den letzten 30 Jahren einen zunehmenden Bedeutungszuwachs
in der Ingenieurspraxis erfahren. Das Ziel ist die wirklichkeitsnahe Abbildung des
realen Strömungsgebietes, man spricht daher von numerischer „Simulation“ der Strö-
mung.
Die Güte der numerischen Lösung in Bezug auf die Realität hängt dabei grundsätzlich
von der mathematischen Modellierung der zugrundeliegenden physikalischen Zusam-
menhänge ab und wird beeinflusst von der Übertragung der Erhaltungsgleichungen in
eine räumlich und zeitlich diskretisierte Form, von der gewählten Lösungsmethode,
14der Rechengenauigkeit sowie von Annahmen, die in Hinblick auf die Beschreibung
des Strömungsgebietes und der Berandungen getroffen werden. Daher ist eine Über-
prüfung und ggf. schrittweise Modifikation des Verfahrens durch sorgfältigen Ver-
gleich des numerischen Ergebnisses mit experimentellen Messungen der realen
Strömung (bspw. an einem Testobjekt) unerlässlich, bevor hinreichende Verlässlich-
keit in bezug auf die numerische Lösung ähnlich gearteter Strömungsprobleme gege-
ben ist.
In den folgenden Abschnitten dieses Kapitels werden nach einer kurzen Skizzierung
der generellen Vorgehensweise die für die numerische Simulation der Pumpenströ-
mung relevanten Erhaltungsgleichungen genannt und ihre Diskretisierung kurz erläu-
tert. Die Grundlagen der relevanten Modelle zur Beschreibung turbulenter Strömung
werden eingehend erörtert. Anschließend werden die wesentlichen Merkmale der
Randbedingungen und des eingesetzten numerischen Lösungsverfahrens genannt.
3.2 Ablauf der Strömungssimulation
Die Strömungssimulation gestaltet sich als ein mehrstufiger iterativer Prozess, der in
Abb. 3-1 illustriert ist. Ausgehend von dem realen Strömungsproblem wird zunächst
der zu berechnende Ausschnitt festgelegt, der zum einen durch die das Fluid einschlie-
ßenden Festkörperkonturen und zum anderen durch Ein- bzw. Ausströmöffnungen
bestimmt ist. In Sonderfällen kann ein 2-dimensionaler Ausschnitt als ausreichend
betrachtet werden. Die Grenzen dieses Ausschnitts stellen die Berandungen des Strö-
mungsproblems dar. Das resultierende Volumen wird nun räumlich diskretisiert (s.
Abschnitt 3.5), d.h. in diskrete Elemente unterteilt. Die nun zu treffenden Modellan-
nahmen bzgl. der Strömungsform (kompressibel/inkompressibel, laminar/turbulent,
stationär/instationär, etc.) sowie der zur vollständigen Beschreibung der Strömung
erforderlichen Erhaltungsgleichungen finden ihren Niederschlag in der Festlegung der
Randbedingungen sowie in der Wahl der zur Berechnung erforderlichen numerischen
15Methoden und Parameter. Die sich anschließende schrittweise numerische Berech-
nung der Gleichungen kann eine erneute (ggf. mehrfache) Modifikation der Rechenpa-
rameter erforderlich machen, bis eine konvergierte numerische Lösung erzielt wird.
Zeigt der Vergleich mit experimentellen Messungen Unstimmigkeiten auf, deren Ursa-
chen in den Modellannahmen, der räumlichen Diskretisierung oder der Wahl der
Randbedingungen und des Lösungsverfahrens liegen können, müssen diese durch u.U.
mehrfache Rekursion der vorgelagerten Arbeitsschritte aufgelöst werden.
Ziel dieses Verfahrens ist ein valides Rechenmodell, welches ohne erneute messtech-
nische Überprüfung zur Untersuchung ähnlicher Strömungsprobleme – z.B. bei leich-
ter Modifikation der Bauteilgeometrie – oder zur Bewertung potentieller
Blutschädigung herangezogen werden kann.
Abb. 3-1: Arbeitsschritte bei der numerischen Strömungssimulation
valide Lösung
Festlegung der Modellgrenzen
Gittergenerierung
Festlegung der Modellparameter 
u. Randbedingungen
reales Strömungsproblem
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u. der Rechenparameter
numerische Berechnung
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163.3 Erhaltungsgleichungen
Grundlage der numerischen Strömungsberechnung sind die Erhaltungsgleichungen,
die aus den physikalischen Grundgesetzen abgeleitet werden, welche das gegebene
Strömungsproblem hinreichend beschreiben. Dabei sind unterschiedliche Repräsenta-
tionsformen dieser Gleichungen gebräuchlich, deren Eignung in starker Weise von den
verwendeten Diskretisierungs- und Lösungsverfahren bei der numerischen Berech-
nung abhängen.
Im Folgenden sollen die Vereinfachungen dargelegt werden, die für die Berechnung
der Durchströmung einer mikroaxialen Blutpumpe im Rahmen der vorliegenden
Arbeit vorgenommen werden, sowie die Gleichungen in der Darstellungsform angege-
ben werden, die für die hier verwendeten Diskretisierungs- und Lösungsverfahren von
Bedeutung ist.
Die Grundgleichungen der Fluidströmung ergeben sich aus drei physikalischen Grund-
gesetzen:
• Erhaltung der Masse
• Erhaltung des Impulses (zweites Newtonsches Gesetz)
• Erhaltung der Energie (erster Hauptsatz der Thermodynamik)
Diese Grundgleichungen können ggf. reduziert werden (z.B. Vernachlässigung der
Energiegleichung) bzw. um Erhaltungsgleichungen für weitere Größen (z.B. chem.
Spezies, Turbulenzgrößen, Drehimpuls, etc.) erweitert werden. Im vorliegenden Fall
können folgende vereinfachende Annahmen als zulässig betrachtet werden:
Annahme 1: Die Strömung ist isotherm, die Betrachtung der Energiegleichung kann
entfallen.
17Annahme 2: Die Strömung ist turbulent3), es müssen Erhaltungsgleichungen für Tur-
bulenzgrößen eingeführt werden (s. Abschnitt 3.6).
Annahme 3: Das Fluid ist inkompressibel.
Werden diese Grundgleichungen für ein Kontrollvolumen (KV) in einem ortsfesten
Koordinatensystem (Eulersche Betrachtungsweise) hergeleitet, so ergibt sich ein Satz
von gekoppelten, nicht-linearen partiellen Differentialgleichungen, die sich in folgen-
der Form in kartesischen Koordinaten anschreiben lassen:
(3.1)
(3.2a)
(3.2b)
(3.2c)
Die gewählte Darstellung bezeichnet man als konservative Form oder Divergenzform,
die sich direkt aus der Eulerschen Betrachtungsweise ergibt. Für die Herleitung sei auf
/ANDERSON 1992/ verwiesen.
Als Konsequenz aus der Vernachlässigung der Dichteänderung verschwindet die Zeit-
ableitung (der Dichte) aus der Massenbilanz, welches veränderte numerische Lösungs-
eigenschaften bewirkt. Ein schwerwiegenderes Problem ergibt sich aus der
Entkopplung des Druckes, d.h., es lässt sich für den Druck keine explizite Bestim-
mungsgleichung herleiten, die gleichzeitig der Massenerhaltung genügt. Für die nume-
3. Es werden sowohl laminare als auch turbulente Berechnungen durchgeführt
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18rische Berechnung des Druckes im inkompressiblen Fall ist daher ein gesondertes
Verfahren erforderlich, das in Abschnitt 3.8 angegeben wird.
Die Massen- und Impulserhaltungsgleichungen Gl. (3.1) bis (3.2c) stellen nun ein
System von vier Gleichungen für dreizehn Unbekannte u, v, w, p sowie τxx, τxy, τxz, ...
dar. Bevor eine Lösung möglich ist, muss ein Zusammenhang zwischen den Schub-
spannungen und den abhängigen Variablen gefunden werden. Durch die folgende
Annahme:
Annahme 4: Das Fluid wird (zunächst) als Newtonisch betrachtet4).
lässt sich dieser Zusammenhang mit dem Gesetz von Stokes beschreiben, welches aus-
sagt, dass die Spannungen den Deformationsraten eines Fluidelementes proportional
sind (Herleitung z.B. /SCHLICHTING 1997/). Proportionalitätskonstante ist die moleku-
lare Viskosität η. Die sich ergebenden Massen- und Impulsgleichungen haben als
Navier-Stokes-(N.-S.)-Gleichungen Eingang in die Literatur gefunden5):
(3.3)
(3.4a)
(3.4b)
(3.4c)
4. Diese Annahme wird später näher untersucht und auch t.w. wieder aufgehoben (s. Abschnitt 4.6)
5. Die Annahme konstanter Dichte ist hierfür nicht von Belang.
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19mit dem Laplace-Operator 
und der kinematischen Viskosität .
Die Erhaltungsgleichungen Gl. (3.3) - Gl. (3.4c) lassen sich für eine vereinheitlichte
numerische Behandlung allesamt in zeitabhängige Terme, diffusive und konvektive
Flüsse und Quellterme zerlegen und erhalten damit in integraler Schreibweise die fol-
gende Form:
, (3.5)
wobei S die Oberfläche und V das Volumen des Kontrollvolumens beschreibt.  ist
der Normalenvektor der Oberfläche. Die folgende Tabelle gibt beispielhaft für die
Impulsgleichung die weiteren Größen an.
Die Integralform dient als Basis für das Finiten Volumen Verfahren (s.
Abschnitt 3.5.1), und lässt sich durch Integration der partiellen Gleichungen (3.3) ff.
herleiten. 
Term Bedeutung Beispiel f. Impulsgleichung
φ Erhaltungsgröße u,v,w
zeitabhängiger Term
konvektiver Term
Γφ φ diffusiver Term Γφ = η (Viskosität)
Sφ Quellterm neg. Druckgradient
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203.4 Gittergenerierung
Durch das strömungsmechanische Problem wird das Gebiet festgelegt, innerhalb
dessen eine Lösung der strömungsmechanischen Erhaltungsgleichungen erzielt
werden soll. Diese Lösung erfordert die Diskretisierung des Strömungsgebietes in eine
Anzahl von Volumenelementen, die das Rechennetz oder -gitter bilden. Die Form
dieser Elemente und damit die Generierungstechniken sind maßgeblich von den nume-
rischen Berechnungsverfahren bestimmt, auf die in Abschnitt 3.5 näher eingegangen
wird. Für komplexere Geometrien werden zumeist nicht-orthogonale Gitter auf der
Basis krummliniger, geometrieangepasster Koordinatensysteme verwendet. Ein
wesentliches Unterscheidungsmerkmal stellt dabei die Strukturiertheit dar: sind die
Gitterlinien dergestalt angeordnet, dass ihre Schnittpunkte (Knoten) durch eine 3-
dimensionale Koordinatenmatrix abgebildet werden können, also die Indizes der
Knoten entlang der Koordinatenlinie monoton ansteigen, spricht man von strukturier-
ten Gittern. Demgegenüber sind unstrukturierte Gitter in ihrer mathematischen Hand-
habbarkeit erheblich aufwändiger (Datenstruktur, Matrizenstruktur), jedoch flexibler
in der Geometrierepräsentation.
Die in der vorliegenden Arbeit verwendeten Lösungsverfahren erfordern strukturierte
Gitter bestehend aus hexahedralen Elementen (Voxel, Zellen6)). Eine solche Zelle ist
in Abb. 3-2 gezeigt. Die Knoten der Zelle lassen sich über ihre (logischen) Koordina-
ten i, j und k ansprechen. Ein solches System von Knoten, für die gilt:
6. Bei Finite-Volumen Verfahren (FVV) spricht man üblicherweise von Zellen oder Voxels und bei 
Finite-Element Verfahren (FEV) von Elementen. Die Begriffe werden im folgenden synonym ver-
wendet. Eine Erläuterung des Zusammenhangs von FVV und FEV folgt in Abschnitt 3.5.1.
1 i imax< <
1 j jmax< <
1 k kmax< <
i j k, ,  ganzzahlig
21bezeichnet man als Block. Zur Realisierung komplexerer Geometrien kann es sinnvoll
sein, mehrere solcher Blöcke zu erzeugen und mittels sog. grid interfaces zu verbin-
den. Eine weitere Möglichkeit zur Flexibilisierung stellen block-off Regionen dar, dies
sind Blöcke, deren Volumeninhalt von der Berechnung ausgeschlossen wird. Gitter,
die verbundene Blöcke enthalten, bezeichnet man als blockstrukturiert. Abb. 3-3 zeigt
eine Darstellung gängiger Gittertopologien.
Es existiert eine Vielzahl von Verfahren und Werkzeugen zur Erzeugung der Rechen-
gitter. Man unterscheidet generell zwischen algebraischen und differentiellen Gitterge-
Quelle: /AEA 1999/
Abb. 3-2: Hexahedrale Gitterzelle
Abb. 3-3: Gängige Topologien bei strukturierten Rechengittern
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22nerierungsverfahren. Eine detaillierte Behandlung dieser Thematik findet sich bei
/THOMPSON ET AL. 1985/.
3.5 Diskretisierung der Erhaltungsgleichungen
Den Prozess, in dem die differentiellen Größen der Erhaltungsgleichungen durch ihre
diskreten Entsprechungen ersetzt werden, bezeichnet man als Diskretisierung. Dabei
werden die in differentieller (Gl. (3.3) ff.) oder integraler Form Gl. (3.5) vorliegenden
Gleichungen in diskrete algebraische Rechenoperationen transformiert, die die unbe-
kannten Größen an den Gitterknoten des Rechennetzes enthalten. Diese Transforma-
tion stellt den Schwerpunkt der gesamten numerischen Berechnung dar, da die
erreichbare Genauigkeit der numerischen Lösung hierbei entscheidend beeinflusst
wird. Eine Vielzahl von Diskretisierungsmethoden und Varianten ist entwickelt wor-
den. Einen Überblick geben /HIRSCH 1988/ oder /SCHÖNUNG 1990/.
3.5.1 Finite Verfahren
Der im Rahmen dieser Arbeit verwendete Gleichungslöser basiert auf einer Kombina-
tion aus Finite-Elemente-Verfahren (FEV) und Finite-Volumen-Verfahren (FVV)
(u.a. /SCHNEIDER 1986/ und /RONEL 1979/). Hierbei wird die Diskretisierung zunächst
durch Finite Elemente vorgenommen, die eine erheblich höhere geometrische Flexibi-
lität für konturangepasste Gitter aufweisen. Durch Zerlegung der Volumenelemente in
jeweils vier einen Elementknoten umgebende Sub-Elemente werden nun sog. Kon-
trollvolumina gebildet. Die Diskretisierung erfolgt nun wie bei den Finite-Volumen-
Verfahren: die Differentialquotienten werden in den Erhaltungsgleichungen über die
entstandenen Kontrollvolumina integriert. Durch diese Integration entstehen Bilanz-
gleichungen, die geeignet sind, die Erhaltung der Größen (Masse, Impuls, Energie) in
der diskreten Darstellung zu gewährleisten. Dies erlangt Bedeutung insbesondere bei
Diskontinuitäten im Strömungsfeld (z.B. Ablösegebiete an Schaufelhinterkanten)
sowie für die Bestimmung des Druckes bei inkompressibler Strömung (s.
23Abschnitt 3.8). Damit verbindet dieses Verfahren die Flexibilität der Finite-Elemente-
Verfahren mit den Erhaltungseigenschaften der Finiten Volumen.
Die Diskretisierung der Volumenintegrale ergibt sich nun einfach als das Produkt aus
der Erhaltungsgröße des Kontrollvolumens und dessen Volumeninhalt. Die Flächenin-
tegrale können diskretisiert werden, indem die Summe der Flüsse über alle Flächen
gebildet wird (es werden nur die Anteile normal zur Fläche berücksichtigt). Zu diesem
Zweck müssen allerdings die Werte der zu berechnenden Variablen φ auf den Beran-
dungsflächen des Kontrollvolumens durch Interpolation aus den Elementwerten der
umgebenden Zellen ermittelt werden. 
Auf welche Weise diese Interpolation erfolgt, hat entscheidenden Einfluss auf die Sta-
bilität und die Konvergenzeigenschaften des Lösungsverfahrens. Daher werden für die
unterschiedlichen Transportprozesse verschiedene Verfahren verwendet:
3.5.2 Diskretisierung diffusiver Größen
Die diffusiven Terme zeichnen sich durch räumliche Ableitungen erster Ordnung aus.
Die Diskretisierung erfolgt im allgemeinen durch zentrale Differenzen. Bei Verwen-
dung des Finite Elemente Verfahrens können die Werte der Ableitungen an den Inter-
polationspunkten aus den Gradientenwerten benachbarter Knoten ermittelt werden
(trilineare Interpolation7)). Dieses Verfahren ist genau von 2. Ordnung, jedoch äußerst
anfällig gegen stark verzerrte Elemente. Daher werden häufig wesentlich robustere
linear-linear Interpolationen mit einer Genauigkeit 1. Ordnung verwendet.
3.5.3 Diskretisierung konvektiver Größen
Die Diskretisierung der konvektiven Terme ist erheblich aufwändiger und bedeutsa-
mer für die resultierende Genauigkeit der Lösung als die der diffusiven Terme. Haupt-
7. FEM-Interpolationsverfahren vgl. /CHUNG 1982/, /HIRSCH 1988/
24gründe sind die nichtlinearen Differenzenoperatoren in den Impulsgleichungen sowie
die ausgeprägte Richtungsabhängigkeit in den Transporteigenschaften, die durch das
gewählte Verfahren wiedergegeben werden muss. Es existiert eine Vielzahl von Sche-
mata, deren Funktionsweise hier nicht erschöpfend behandelt werden kann. Eine gute
Übersicht gibt /SCHÖNUNG 1990/. /HIRSCH 1988/ behandelt Aspekte der Konvergenz-
und Stabilitätseigenschaften. Grundlegende Differenzenschema sind das Aufwind-
sowie das Zentraldifferenzenverfahren, die auch kombiniert werden können.
Die beiden genannten Verfahren weisen einen entscheidenden Mangel auf, der sich
durch die Ungenauigkeit bei der Ermittlung stromauf gelegener Werte ergibt, wenn die
Strömungsrichtung nicht mit der Knotenrichtung übereinstimmt. Dieses als „numeri-
sche Diffusion“ bezeichnete Problem kann umgangen werden, indem die Größen
stromaufwärts entsprechend der tatsächlichen Strömungsrichtung berechnet werden.
Ein solches Verfahren ist das sogenannte skew upstream differencing scheme (SUDS)
nach /RAITHBY 1976/. Die Berechnung der gesuchten Größe kann massenstromgemit-
telt oder durch lineare Interpolation aus den umgebenden Knotenwerten erfolgen. Im
Rahmen dieser Arbeit wird nahezu ausschließlich auf dem SUDS basierende Verfah-
ren eingesetzt (s. Abschnitt 4.7.1).
Von praktischer Bedeutung ist der Umstand, dass die Diskretisierungsverfahren in der
Regel mit zunehmender Genauigkeit an Robustheit verlieren. Zweckmäßig ist daher
eine wiederholte Lösung der Gleichungen mit zunehmend genauer Diskretisierung,
wie sie in sog. Multigrid-Methoden realisiert ist.
3.5.4 Zeitdiskretisierung
Da die Erhaltungsgleichungen parabolisch in der Zeit sind, d.h, der Strömungszustand
zum Zeitpunkt t = tn+1 nur vom Zustand vorhergehender Zeitpunkte t = tn-i , i>0 beein-
flusst wird, lässt sich ein in der Zeit vorwärtsschreitendes Verfahren zur Diskretisie-
rung instationärer Vorgänge verwenden (explizites Verfahren). Vorteil dieser
25Verfahren ist die effiziente Berechnung der zeitabhängigen Terme, nachteilig ist der
Umstand, dass explizite Verfahren nur unter gewissen Bedingungen für den Zeitschritt
∆t = tn+1- tn stabil sind. Wesentlich robuster sind dagegen implizite Verfahren, die
einen rückwärtsgerichteteten Differenzenquotienten in der Zeit verwenden. Die impli-
zite Berechnung erfordert dadurch jedoch die iterative Lösung eines Gleichungssys-
tems. In der vorliegenden Arbeit wird ein impliziter Ansatz verwendet. Da in allen in
diesem Rahmen durchgeführten Berechnungen nur die stationäre Endlösung interes-
siert, kann der Zeitschritt frei gewählt werden. Das Strömungsproblem kann dann als
Anfangswertproblem aufgefasst werden, welches gelöst ist, wenn sich die Strömungs-
größen im Verlaufe der Zeit nicht mehr ändern. Dieses Vorgehen bezeichnet man als
time marching oder pseudo-instationäre Berechnung (/HIRSCH 1988/).
3.6 Turbulenzmodellierung
Viele praxisrelevanten Strömungsvorgänge sind durch Turbulenz gekennzeichnet,
welche als stochastische Schwankungsbewegungen der Geschwindigkeit und des Dru-
ckes aufgefasst werden kann. Der sukzessive Zerfall dieser turbulenten Strukturen
(Turbulenzballen) in kleiner werdende Einheiten bewirkt eine Energiedissipation, die
bei der numerischen Simulation entsprechend zu erfassen ist. Eine Möglichkeit besteht
darin, die räumliche und zeitliche Auflösung bei der Diskretisierung dem Raum- und
Zeitmaß der kleinsten auftretenden Turbulenzballen anzupassen und so über die nume-
rische Lösung der Navier-Stokes-Gleichungen auch turbulente Effekte zu beschreiben.
Der Rechenzeit- und Speicherbedarf solcher sog. direkter numerischer Simulationen
(DNS) ist jedoch derart hoch, dass sich der Einsatz dieser Verfahren zur Zeit auf ein-
fachste Strömungsprobleme beschränkt. Eine weit weniger aufwändige Alternative,
die in der Praxis weite Verbreitung gefunden hat, besteht in der Verwendung statisti-
scher Rechenverfahren, denen die Aufspaltung der Strömungsgrößen in einen zeitli-
chen Mittelwert und einen Schwankungswert (z.B. ) zugrundeliegt. Wirdu u u'+=
26für jede in den Erhaltungsgleichungen Gl. (3.1) bis (3.2c) auftretende Strömungsgröße
die Summe aus Mittel- und Schwankungswert eingesetzt, erhält man nach Mittelung
der resultierenden Terme die Reynolds-gemittelten N.-S.-Gleichungen. Sie unterschei-
den sich von den für laminare Strömung gültigen Gleichungen in ihrer Form lediglich
durch Korrelationsterme der Geschwindigkeitsschwankungen, die zusätzlich zu den
Schubspannungen im Diffusionsterm der Impulsgleichung auftreten. Gl. (3.6) zeigt für
die x-Koordinatenrichtung beispielhaft die gemittelte Impulsgleichung:
(3.6)
Da die Wirkung der Korrelationsterme ( , , ) als Impulstransport auf-
grund turbulenter Schwankungsbewegung interpretiert werden kann, werden sie in
Analogie zu den Schubspannungen (die als molekulare Impulsflüsse aufgefasst
werden können) als Reynoldsspannungen bezeichnet.
Durch Einführung der gemittelten Größen in die Erhaltungsgleichungen entstehen
mithin 9 Korrelationsterme, die sich (für den 3-dimensionalen Fall) in einem symme-
trischen Tensor ähnlich dem Schubspannungstensor darstellen lassen:
(3.7)
Die halbe Summe der auf die Dichte bezogenen Diagonalelemente bezeichnet man als
turbulente kinetische Energie k:
(3.8)
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27Die Elemente unter- bzw. oberhalb der Diagonalen sind paarweise gleich, so dass sich
sechs unbekannte (Turbulenz-)Größen ergeben, denen jedoch nach wie vor nur die vier
Erhaltungsgleichungen gegenüberstehen. Das Gleichungssystem ist folglich nicht
mehr geschlossen. Zur Schließung des Systems sind weitere Annahmen erforderlich,
die einen Zusammenhang zwischen den Reynoldsspannungen und den bekannten Strö-
mungsgrößen herstellen. Dies geschieht mit Hilfe von Turbulenzmodellen, die das
komplexe Verhalten der Turbulenz mittels empirischer Informationen in vereinfachen-
der Weise durch zusätzliche Gleichungen approximieren.
In der Vergangenheit sind zahlreiche solcher Modelle entwickelt worden, die sich grob
danach unterscheiden lassen, ob exakte Bestimmungsgleichungen für die Reynolds-
spannungen hergeleitet werden (Reynoldsspannungsmodelle / second-order closure
models) oder ob die Spannungen durch andere Turbulenzparameter ausgedrückt wer-
den, die wiederum durch (halb)empirische Ansätze beschrieben werden (algebraische
und Transportgleichungsmodelle). Eine Übersicht gibt z.B. /RODI 1980/. Aufgrund
ihrer hohen praktischen Relevanz und weiten Verbreitung in kommerziellen Program-
men sei hier auf zwei Modelle der letztgenannten Kategorie eingegangen: das k-ε-
Modell sowie das k-ω-Modell.
Beide Modelle beruhen auf dem Prinzip der Wirbelviskosität nach Boussinesq (/HINZE
1975/). Es postuliert, dass die turbulenten analog zu den viskosen Spannungen propor-
tional zu den lokalen Geschwindigkeitsgradienten sind. In Analogie zu den
Stokes’schen Schubspannungen erhält man für die turbulenten Schubspannungen (hier
exemplarisch für eine Raumrichtung):
(3.9)
und für die turbulente Normalspannung (für die x-Komponente):
ρu'v' ρv'u'= ηt
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28, (3.10)
mit k gemäß Gl. (3.8). Die Erhaltungsgleichungen des Impulses lassen sich dann in fol-
gender kompakter Form für alle drei Raumrichtungen angeben:
(3.11)
Die Proportionalitätskonstante ηt wird als Wirbelviskosität oder turbulente Viskosität
bezeichnet. Es handelt sich um eine reine Modellgröße ohne physikalische Entspre-
chung, die von der Turbulenzstruktur der Strömung abhängt. Dennoch hat sich die
Anwendung des Wirbelviskositätsprinzips in der Praxis bewährt, da sich – unter der
Voraussetzung vernachlässigbarer Richtungsabhängigkeit der Turbulenz – die ηt-Ver-
teilung in vielen Fällen ausreichend genau beschreiben lässt. Eine Dimensionsanalyse
führt auf die folgende Proportionalität:
, (3.12)
die nahelegt, die Verteilung der Wirbelviskosität über eine charakteristische
Geschwindigkeit  sowie ein Längenmaß für die turbulente Strömung zu beschreiben,
wobei  mit der Wurzel der turbulenten kinetischen Energie nach Gl. (3.8) gleichge-
setzt werden kann. Als Proportionalitätskonstante findet nach Kolmogorov und Prandtl
die empirisch zu bestimmende Konstante  Verwendung:
(3.13)
Mittels dieser Beziehung kann die Verteilung von ηt über geeignete Transportglei-
chungen, die die Verteilung von k (und damit ) und L beschreiben, im Strömungs-
gebiet bestimmt werden.
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293.6.1 k-ε-Turbulenzmodell
Mit dem k-ε Modell nach /LAUNDER UND SPALDING 1973/ wird der Ansatz verfolgt,
den Längenmaßstab L durch eine Größe zu ersetzen, die die Energiedissipation der
Turbulenz beschreibt. Diese Dissipationsrate ε wird maßgeblich durch die großen Tur-
bulenzelemente bestimmt. Aus Dimensionsgründen besteht folgender Zusammen-
hang:
, (3.14)
so dass die Bestimmung von k und ε die ηt-Verteilung liefert. Die Transportgleichun-
gen für die turbulente kinetische Energie k sowie für die Dissipationsrate ε lassen sich
aus den Navier-Stokes-Gleichungen ableiten (siehe /HINZE 1975/). Es sei angemerkt,
dass hierbei unbekannte Korrelationen auftreten, die erneut durch vereinfachende
Modellannahmen (Gradientendiffusion) auf die bekannten Größen zurückgeführt
werden müssen, um eine Lösung zu ermöglichen. Unter Berücksichtigung weiterer
von /LAUNDER UND SPALDING 1973/ eingeführten empirischen Konstanten für den
Transport der Dissipationsrate ergeben sich mit Gl. (3.13) folgende Modellgleichun-
gen für k und ε :
(3.15a)
(3.15b)
wobei die Größe Pk die Turbulenzproduktion beschreibt:
ε
k3 2⁄
L
----------=
∂k
∂t----- ∇ uk( )+ η
ηt
σk
-----+ k∇
 
 ∇
ηt
ρ
---- Pk ε–+=
∂ε
∂t----- ∇ uε( )+ η
ηt
σk
-----+ ε∇
 
 ∇ Cεl
l
ρ--
ε
k
--Pk Cε2
ε
k
--
2
–+=
30(3.15c)
Die Gleichungen enthalten mehrere Konstanten, die in einfachen und gut vermessenen
Strömungen zu den in der folgenden Tabelle angegebenen Werten bestimmt wurden
/LAUNDER UND SPALDING 1973/:
3.6.2 k-ω-Turbulenzmodell nach Wilcox
Alternativ zur Dissipationsrate ε kann der Längenmaßstab L auch auch über die cha-
rakteristische Turbulenzwirbelfrequenz ω in Beziehung zur kinetischen Energie
gesetzt werden:
(3.16)
Die entsprechend modifizierten Transportgleichungen für k und ω lauten entspre-
chend:
(3.17a)
(3.17b)
mit Pk gemäß Gl. (3.15c) und dem folgenden Konstantensatz nach /WILCOX 1994/:
Cµ Cε1 Cε2 σk σε
0.09 1.44 1.92 1.0 1.3
β* α β σk σω
0.09 5/9 0.075 2.0 2.0
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313.6.3 Modelleigenschaften der 2-Gleichungs-Modelle
Aufgrund der zahlreichen impliziten Modellannahmen sowie dem halbempirischen
Charakter der erörterten (Standard-)Turbulenzmodelle ist eine universelle Anwendung
auf beliebige Strömungsprobleme nicht möglich. Wesentliche Unzulänglichkeiten der
Standardversionen des k-ε und des k-ω-Modells sind die implizite Annahme isotroper
Turbulenz, die nur für sehr hohe Reynoldszahlen Gültigkeit hat und Ungenauigkeiten
bei der Repräsentation adverser Druckgradienten sowie bei starker Stromlinienkrüm-
mung und Systemrotation aufweist. Das k-ε-Modell bedarf der Erweiterung um visko-
sitätsabhängige Dämpfungsfunktionen (z.B. /LAUNDER UND SHARMA 1974/) und eine
inadequat hohe Gitterauflösung in Wandnähe, um die Strömung in wandnahen Gebie-
ten realistisch zu beschreiben. Das k-ω-Modell erlaubt hingegen eine relativ genaue
Erfassung wandnaher Strömung bei deutlich geringerem numerischen Aufwand. Dar-
überhinaus wird die Strömungsablösung bei Profilströmungen gegenüber dem k-ε-
Modell sensibler wiedergegeben. Diesen Vorteilen steht jedoch eine hohe Frei-
strahlsensitivität des k-ω-Modells entgegen. Hieraus wird bereits deutlich, dass eine
sorgfältige Selektion und Evaluation der Turbulenzmodelle abhängig vom konkreten
Anwendungsfall von großer Bedeutung ist.
3.6.4 Low-Reynolds-Modelle vs. Wandfunktionen
Insbesondere bei Strömungsproblemen mit großem Grenzschichteinfluss, wie er bei
Blutpumpen mit typischerweise relativ geringen Maschinen-Reynoldszahlen8) vor-
liegt, ist die Modellierung der wandnahen Strömungsgebiete von großer Bedeutung.
Die turbulente Strömung in Wandnähe kann unterteilt werden in das Gebiet der „vis-
kosen Unterschicht“, die eine mit dem Wandabstand lineare Geschwindigkeitszu-
8. Diese wird mit dem Bezugsdurchmesser DB und der dort herrschenden Umfangsgeschwindigkeit 
uB gebildet: Re
ρuBDB
η
-------------------=
32nahme aufweist und in die sog. „Überlappungsschicht“, bei der die
Geschwindigkeitszunahme einem logarithmischen Gesetz (Gl. (3.20)) folgt
/SCHLICHTING 1997/. Abb. 3-4 zeigt ein Geschwindigkeitsprofil mit entsprechender
Aufteilung. Für die dimensionslose Darstellung werden eine Größe für Wandabstand
y+ und eine dimensionslose Geschwindigkeit u+ definiert, die auf der dimensionslosen
„Schubspannungsgeschwindigkeit“ uτ basieren:
(3.18)
Die turbulente Reynoldszahl Reτ wird auf eine charakteristische Länge L des Gesamt-
systems (Plattenlänge, Kanalhöhe etc.) bezogen und definiert als9):
(3.19)
Abb. 3-4: Schematische Darstellung der charakteristischen Gebiete des turbulenten 
Geschwindigkeitsprofils in Wandnähe
9. Die turbulente Reynoldszahl ist eine lokale Größe, die in Wandnähe unabhängig von der globalen 
Reynoldszahl des Gesamtsystems immer kleine Werte annimmt.
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33Nach /SCHLICHTING 1997/ geht die viskose Unterschicht bei einem dimensionslosen
Wandabstand von ca.  in ein Übergangsschicht über, an die sich bei ca.
, ein Bereich vollausgebildeter Turbulenz anschließt, in dem die viskosen
Schubspannungen von den turbulenten dominiert werden. Die Geschwindigkeitsver-
teilung weist hier einen logarithmischen Verlauf auf, der durch das sog. universelle
Wandgesetz beschrieben werden kann.
Bei der numerischen Berechnung dieser Gebiete werden nun zwei grundsätzliche
Ansätze verfolgt:
1. Auflösung des wandnahen Gebietes
2. Modellierung des wandnahen Gebietes mittels sog. „Wandfunktionen“
ad 1.: Die Auflösung der Wandschicht erfordert eine Integration der turbulenten Erhal-
tungsgleichungen bis an die Wand heran. Wie bereits im vorigen Abschnitt angedeutet,
sind jedoch für die Berechnung turbulenter Strömung unter Verwendung des k-ε-
Modells aufwändige Erweiterungen um viskositätsabhängige Dämpfungsfunktionen
zur Beschreibung der wandnahen Schichten erforderlich. Außerdem weist das erwei-
terte Modell Konvergenzsteifigkeit auf und erfordert eine sehr hohe räumliche Auflö-
sung der Wandschicht (der Abstand des wandnächsten Gitterknotens von der Wand
wird bei /RODI 2000/ mit ∆y+ < 0,1 angegeben10)). Daher ist das k-ε-Modell in der
Praxis für die Auflösung der Wandregionen ungeeignet. Einfacher gestaltet sich die
Verwendung des k-ω-Modells, welches ohne derart komplexe Modifikationen ver-
wendet werden kann und mit ∆y+ < 2 (ca. 5 Knoten in der viskosen Unterschicht) deut-
lich geringere Anforderungen an den Rechenaufwand stellt /RODI 2000/. Verbreitet
10. Dies entspricht ca. 50 bis 100 Knoten allein in der viskosen Unterschicht und führt zu inakzeptabel 
großen Breiten zu Höhenverhältnissen der wandnahen Elemente (s.a. „aspect ratio“ in 
Abschnitt 4.3 auf Seite 44).
y+ 5=
y+ 70=
34sind jedoch auch 2-Schicht-Modelle, die das für die Beschreibung der freien Außen-
strömung überlegene k-ε-Modell mit einem speziell auf die wandnahen Gebiete abge-
stimmten 1-Gleichungs-Modell oder einem k-ω-Modell erfassen /RODI 1991/. Diese
Modelle bezeichnet man als „low-Reynolds“-Modelle in Anlehnung an die turbulente
Reynoldszahl gemäß Gl. (3.19) (s.a. Fußnote 9 auf Seite 32). Ebenfalls findet der Aus-
druck „Wandschichtmodelle“ Verwendung.
ad 2.: Aufgrund der erwähnten Problematik im Zusammenhang mit dem k-ε-Modell
hat sich hierbei die Verwendung von Wandfunktionen etabliert. Das logarithmische
Gesetz, welches die Überlappungsschicht beschreibt, lautet:
(3.20)
Die Konstanten wurden für hydraulisch glatte Wände aus zahlreichen Messungen zu
κ = 0.41 und C = 5.2 bestimmt /HINZE 1975/. Unter Vernachlässigung der viskosen
Unterschicht kann aus dieser Gleichung nun die Geschwindigkeit in der wandnahen
Strömung in Abhängigkeit vom Wandabstand berechnet werden. Diese Technik bedarf
zwar weit weniger Gitterknoten in Wandnähe, erfordert jedoch die Platzierung des
wandnächsten Knotens in der Überlappungsschicht bei 20 < ∆y+ < 50 /AEA 2000/.
Besonders Strömungen mit niedrigen Reynoldszahlen können folglich nur grob aufge-
löst werden. Eine detailliertere Diskussion dieser und weiterer Mängel finden sich bei
/GROTJANS ET AL 1998/. Es existieren zahlreiche weitere Wandgesetze, die im Wesent-
lichen Abwandlungen von Gl. (3.20) darstellen, siehe z.B. /LAUNDER UND SPALDING
1973/ bzw. /GROTJANS ET AL 1998/. Das k-ε-Modell mit der Standard-Wandfunktion
stellt jedoch das in der Praxis mit Abstand am häufigsten eingesetzte Turbulenzmodell
dar.
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353.7 Randbedingungen
Da es sich bei den Impulsgleichungen (3.4a) bis (3.4c) um Differentialgleichungen 1.
Ordnung in der Zeit und 2. Ordnung im Raum handelt, müssen Anfangsbedingungen
zur Zeit t=0 sowie Randbedingungen auf allen das Strömungsgebiet begrenzenden
Rändern vorgegeben werden. Dabei wird unterschieden nach Einströmrändern,
Wänden und Auströmrändern sowie Symmetrie-/Periodizitätsflächen. Theoretisch
können die Randbedingungen durch Vorgabe der Strömungsgrößen (Dirichlet-Bedin-
gungen) oder deren Gradienten (Von-Neumann-Bedingungen) spezifiziert werden.
Für Finite-Volumen-Verfahren ist es jedoch erforderlich, dass die numerische Imple-
mentierung der Randbedingungen über integrale Größen wie Flüsse und Kräfte erfolgt
(z.B. Massenstrom/Impulsfluss/Druckkraft statt Geschwindigkeit/Druck), die spezifi-
zierten Größen und ihre Ableitungen sind also nur indirekt enthalten. In der Regel sind
verschiedene Kombinationen von Randbedingung möglich, die jedoch das Konver-
genzverhalten unterschiedlich beeinflussen. Insbesondere die Spezifizierung der
Wandrandbedingung in der Impulsgleichung gestaltet sich bei Verwendung eines Tur-
bulenzmodells als äußerst aufwändig, da die Wandschubspannung aus den Geschwin-
digkeitsgradienten der wandnahen Strömung modelliert werden muss. Diese
Problematik wurde bereits in Abschnitt 3.6.4 angesprochen und wird detailliert in
Abschnitt 4.5 behandelt.
3.8 Numerische Lösung
Für die Lösung der Erhaltungsgleichungen wird ein kommerzieller Löser verwendet,
der Bestandteil des eingesetzten Strömungssimulationspaketes (CFX-TASCflow,
AEA Technology Engineering Software, Ltd., Waterloo, Ontario, Canada) ist. Es
kommt ein algebraischer Mehrgitterlösungsverfahren (algebraic multigrid method,
AMG) zum Einsatz, welches sich durch erheblich beschleunigte Konvergenzeigen-
schaften gegenüber herkömmlichen Gleichungslösern auszeichnet, da die Konver-
36genzrate von der Knotenzahl unabhängig ist. Hauptnachteil dieses Verfahrens ist
neben der aufwändigeren Implementierung ein erhöhter Speicherbedarf.
Bereits auf Seite 17 des Abschnitts 3.3 wurde die Problematik angesprochen, dass die
Annahme inkompressiblen Fluids bezüglich des Drucks zu einer Entkopplung der
Kontinuitätsgleichung von der Impulsgleichung führt. Von den möglichen Ansätzen
zur Umgehung dieses Problems (eine Übersicht findet sich in /RODI ET AL. 2000/),
wird in TASCflow eine weitere Erhaltungsgleichung für den Druck eingeführt, die aus
der diskreten Form der Massen- und Impulsgleichung hergeleitet wird und für jedes
Kontrollvolumen gelöst wird.
Eine detaillierte Dokumentation derArbeitsweise des Gleichungslösers findet sich in
/AEA 2000/.
373.9 Zusammenstellung der Annahmen und 
Berechnungsverfahren
Die folgende Tabelle gibt einen Überblick über die im Kapitel “Grundlagen der nume-
rischen Strömungssimulation” getroffenen Annahmen sowie die Auswahl der darge-
legten Verfahren, auf denen die Simulationsrechnungen der folgenden Kapitel
beruhen.
Kategorie Erläuterung Abschnitt Seite
Erhaltungsgleichungen 3.3 16
Strömung isotherm, turbulent, inkompressibel, newtonisch
Form der Gleichungen Integralform, Divergenzform (Euler) 
Rechengitter 3.4 20
Gittertyp blockstrukturiert
Koordinatensystem krummlinig, konturangepasst
Elementtyp hexahedrale Volumenelemente
Topologien H-Gitter, C-gitter, O-Gitter
Diskretisierung 3.5 22
Geometrie Finite-Elemente-Verfahren (hexahedrale Zellen)
Berechnung Finite-Volumen-Verfahren (Volumen werden aus Fini-
ten Elementen gebildet)
Diskretisierung der Glei-
chungen
Integration der Erhaltungsgleichungen über Kontroll-
volumina
– diffusive Größen linear-lineare Interpolation, Genauigkeit 1. Ordnung
– konvektive Größen linear-lineare Interpolation, Genauigkeit 1. Ordnung
– Zeitdiskretisierung implizit , pseudo-instationär
Turbulenzmodellierung 3.6 25
Erfassung der Turbulenz Reynolds-Mittelung
Tabelle 3-1: Zusammenstellung der relevanten grundlegenden Modellannahmen 
und gewählten Berechnungsverfahren
38Modellierungstyp Transportgleichungsmodelle, (k-ε und k-ω)
Annahme Wirbelviskositätsprinzip
Wandnahe Strömung a) Wandfunktionen
b) „low-Re“-Modelle (Auflösung der Wandschicht)
Randbedingungen 3.7 35
Typen Wand, Ein-/Ausstromrand, Periodizität
Implementierung Vorgabe integraler Größen (Flüsse u. Kräfte)
Numerische Lösung 3.8 35
Gleichungslöser algebraisches Mehrgitterverfahren
Kategorie Erläuterung Abschnitt Seite
Tabelle 3-1: Zusammenstellung der relevanten grundlegenden Modellannahmen 
und gewählten Berechnungsverfahren
4 Simulationsmodell
Die Beschreibung komplexer Strömungsvorgänge, wie sie in Kreiselpumpen zur Blut-
förderung vorliegen, erfordert eine Modellbildung. Eine Behandlung dieser Thematik
findet sich u.a. in /BRAITENBERG 1995/. Im Kontext der Strömungsmechanik erfolgt
dabei zunächst eine Abstraktion der Realität (physikalische Modellierung) und
anschließend eine Beschreibung dieser Abstraktion (mathematische Modellierung).
Das physikalische Modell stellt eine Abstraktion der Realität auf die relevanten
Größen und Beziehungen dar, während die mathematische Modellierung eine Abbil-
dung des physikalischen Modells in eine mathematische Beschreibung ist. Da die
Berechnung – insbesondere die Integration von Differentialgleichungen mittels nume-
rischer Verfahren – prinzipiell nur eine Näherung der realen Lösungsfunktion sein
kann, muss bei diesem zweiten Modellbildungsschritt mit zusätzlichen Fehlern gerech-
net werden, die die Güte des Gesamtmodells weiter beeinträchtigen können. Die Simu-
lationsrechnung ist die konkrete Berechnung des mathematischen Modells. Es sei
angemerkt, dass die physikalischen Größen im Zuge der mathematischen Modellbil-
dung an Bedeutung verlieren und von den mathematischen Eigenschaften der resultie-
renden Gleichungen dominiert werden.
Im Kapitel 3, "Grundlagen der numerischen Strömungssimulation" wurden bereits die
wesentlichen generellen Annahmen der physikalischen Modellierung (Abschnitte 3.3
und 3.6) sowie der mathematischen Modellierung (Abschnitt 3.5) erläutert, die im
Rahmen der Strömungsberechnung von Bedeutung sind. Im folgenden soll nun auf die
fallbezogenen Modellannahmen bei der Berechnung von Strömungsvorgängen in
Miniaturkreiselpumpen der in Kapitel 2 beschriebenen Bauarten eingegangen werden.
404.1 Stand der Forschung
Seit den frühen 80er Jahren wird die numerische Simulation im Forschungsgebiet der
kardiovaskulären Technik eingesetzt, zunächst ausschließlich im Bereich der Herz-
klappenprothesen. Obwohl Teilaspekte dieser Untersuchungen durchaus für die vorlie-
gende Arbeit relevant sind – zu nennen sind hier insbesondere die Modellierung der
Fließeigenschaften von Blut sowie die Bewertung von blutschädigenden Strömungs-
effekten11) – beschränkt sich der folgende Überblick zunächst auf die publizierten
Simulationsrechnungen von Blutpumpen. Dabei wird insbesondere auf die getroffenen
Annahmen, deren Überprüfung und Bewertung abgestellt. Tabelle 4-1 zeigt eine Über-
sicht aller Blutpumpen, zu denen ein Simulationsmodell entwickelt und publiziert
wurde. Die Bauweise sowie charakteristische Betriebsgrößen12) sind ebenfalls dort
notiert.
Die Zusammenstellung zeigt einen deutlichen Schwerpunkt auf Blutpumpen radialer
Bauweise, die durchweg extrakorporal eingesetzt werden und verglichen mit den intra-
vasalen Pumpen erheblich größere Durchmesser bei geringeren Betriebsdrehzahlen
aufweisen. Die angeführten numerisch berechneten Axialpumpen bauen bei vergleich-
barem Förderstrom ebenfalls größer als die (als Referenz angegebenen) hier untersuch-
ten Pumpen. Die Drehzahlen liegen  daher auch deutlich (um mehr als zwei Drittel)
niedriger. Keine der simulierten Pumpen ist der Gruppe der Mikroaxialpumpen zuzu-
ordnen.
Eine detaillierte Auswertung der angegebenen Quellen fördert die getroffenen
Modellannahmen und gewählten Randbedingungen zutage:
11. In diesem Zusammenhang sind auch Ansätze zur Implementierung von Blutschädigungsmodellen 
von Bedeutung, deren Übertragbarkeit auf komplexe Strömungen wie sie in Blutpumpen vorliegen 
jedoch problematisch ist /EILERS 1997/. Auf diese Thematik wird in Kapitel 7 näher eingegangen.
12. Mangels detaillierter Angaben, insbesondere über die Geometrie der Pumpen, lassen sich keine 
dimensionslosen Kennzahlen bestimmen, die eine bessere Vergleichbarkeit gewährleisteten.
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DeBakey axial ca. 30 a (15) 12000 < 5 MIZUGUSHI 1995
Heartmate axial ca. 30 a (62) 10000 < 5 BURGREEN 1999
Isoflow radial ca. 80 a 2000 < 7 BLUDSZUWEIT
1994 u.1995
Medquest CF Scheiben-
pumpe
78 2400 < 12 ALLAIRE 1999
WOOD 1999
ANDERSON 2000A,B
Nikkiso HPM-
15
radial 56 (25) 3100 < 5 TAKIURA 1998
MIYAZOE 1998 u. 1999
TSUKAMOTO 2000
Rotodynamic radial (62) 3000 k.A. NAKAMURA 1997
u. 1999
Ventrassist diagonal ca. 45 a 2500 < 8 TANSLEY 2000
MSCP radial 40 2000 < 5 YU 2000
zum Vergleich die Untersuchungsobjekte der vorliegenden Arbeit:
LVP axial 5,8 33 000 < 4,5
PKP axial 5,8 33 000 < 6
AP axial 3,5 55 000 < 2,7
Tabelle 4-1: Übersicht publizierter Simulationsmodelle nach Pumpentypen
a. Angaben geschätzt
Einige Angaben aus /REUL UND AKDIS 2000/
42Sofern hierzu Angaben gemacht werden, gehen alle Autoren von newtonischem Fließ-
verhalten des Fördermediums Blut mit einer Dichte von 1060 kg/m3 aus. Außer bei
/YU 2000/ werden durchweg die dreidimensionalen Navier-Stokes-Gleichungen auf
entsprechenden räumlichen, konturangepassten Gittern gelöst. Dabei variieren die
gewählten Lösungsgebiete stark: so berechnet /ALLAIRE 1999/ lediglich die Spaltre-
gion zwischen Rotorschaufel und Gehäusewand sowie /NAKAMURA 1999/ und /YU
2000/ den Kanal in unmittelbarer Umgebung der Schaufel. Mit Ausnahme von /MIYA-
ZOE 1999/ und /TSUKAMOTO 2000/, die die Peripherie einige Durchmesser stromauf
und stromab der Pumpe in ihr Rechenmodell einbeziehen, werden die Berandungen
des Berechnungsgebietes generell (soweit angegeben) eng um die Beschaufelung
geführt. Die Rechengitter variieren dementsprechend stark in der Auflösung zwischen
minimal 40000 Knoten (/ANDERSON 2000A/) und maximal 135000 (/MIYAZOE 1999/)
. Zu der Verteilung der Knoten oder der Auswirkung von Gitterverfeinerungen auf die
Lösung werden keine Angaben gemacht, auch nicht in Verbindung mit der Wahl des
Turbulenzmodells. Ein solches kommt in zwei Dritteln der Fälle zur Anwendung, hier-
bei durchweg das Standard-k-ε-Modell unter Verwendung eines logarithmischen
Wandgesetzes. Die übrigen Rechnungen wurden unter der Annahme laminarer Strö-
mung durchgeführt. Zu den Randbedingungen werden nur in Einzelfällen detaillierte
Angaben gemacht. Es kann jedoch festgestellt werden, dass in keinem Fall Erwägun-
gen analytischer Art oder experimentelle Anhaltspunkte angegeben werden, die die
Wahl der Randbedingungen (insbesondere bei der Vorgabe von Dirichlet-Bedingun-
gen, also konkreter Vorgabe der Strömungsgrößen) näher fundieren.
Mehrere Autoren geben die Verwendung periodischer Randbedingungen zur Reduzie-
rung des Lösungsgebiet auf ein rotationssymmetrisches Teilproblem an (z.B. /BLUDS-
ZUWEIT 1995A/). Zur Berechnung der Strömung in den Kanälen des Laufrades kommt
– sofern angegeben – mehrheitlich ein rotierendes Bezugssystem zur Anwendung.
43Zur Lösung der diskretisierten N.-S.-Gleichungen kommen weitgehend kommerzielle
Strömungslöser zur Anwendung, eine Ausnahme bildet hier /MIZUGUCHI 1995/, der
auf einen proprietären Löser der NASA zurückgreift.
Zu den publizierten Rechnungen werden in etwa der Hälfte der Studien Vergleiche mit
experimentellen Daten aus hydraulischen Messungen der jeweils untersuchten Pumpe
angegeben. Einige Autoren stellen dabei eine qualitative oder wenigstens tendenzielle
Übereinstimmung ihrer Simulationsrechnungen mit den experimentellen Daten fest.
/BURGREEN 1999/ und /YU 2000/ führten darüber hinaus Laser-Doppler-anemometri-
sche Messungen bzw. Partikelvisualisierungsstudien zur Analyse der Pumpenströ-
mung durch. Der letztgenannte Autor zieht diese experimentellen Daten für eine
Validierung der von ihm durchgeführten 2D-Strömungssimulation heran und bestätigt
damit die Gültigkeit der rechnerisch gewonnenen Aussagen.
Es ist festzustellen, dass in keinem der genannten Fälle dokumentiert ist, in wieweit
Modifikationen des Simulationsmodells durchgeführt wurden und welche Auswirkun-
gen auf die Lösung respektive auf die Übereinstimmung mit dem Experiment beobach-
tet wurden.
4.2 Allgemeine Annahmen
Im Rahmen der Modellentwicklung und als Grundlage aller durchzuführenden Simu-
lationsrechnungen wird in Übereinstimmung mit den Angaben in den zitierten Studien
die Gültigkeit der folgenden Modellannahmen unterstellt.
(a) Annahme konstanter Temperatur
(b) Grundsätzlich Annahme newtonischen Fließverhaltens, da in Übereinstim-
mung mit den experimentellen Untersuchungen von Blutersatzflüssigkeit 
(Wasser-Glycerin) ausgegangen wird. (Ausnahme: “Alternative Fließgesetze” 
auf Seite 94).
44(c) Annahme vernachlässigbarer Dichteänderung; die Dichte wird nach /ALT-
MANN 1972/ zu 1060 kg/m3 bestimmt (dies entspricht Humanblut mit einem 
Hämatokrit von 45% bei einer Temperatur von 37° C)
(d) Annahme stationärer Strömung. Dies umfasst:
– konstante Vor-/Nachlast der Pumpe
– konstante Drehzahl
– Annahme stationärer Strömung im rotierenden Relativsystem (s. 
Abschnitt 4.7)
(e) Vernachlässigung von Fertigungstoleranzen (Geometriemodell bildet annah-
megemäß die Wirklichkeit hinreichend genau ab, perfekter Rundlauf, etc.)
Im Falle von Turbulenzmodellierungen wird grundsätzlich von folgenden Grundan-
nahmen ausgegangen (vgl. Abschnitt 4.5):
(f) – Isotropie der Turbulenz
– hydraulische Glattheit aller Wände
– Gültigkeit des Wirbelviskositätsprinzips (s. Abschnitt 3.6)
4.3 Diskretisierung des Berechnungsgebietes
4.3.1 Geometrische Abbildung und Festlegung des Lösungsgebietes
Das Lösungsgebiet stellt den Realitätsausschnitt dar, der in das Simulationsmodell ein-
bezogen wird. Die Wahl der Grenzen ist von folgenden Erwägungen geleitet: Je kleiner
das Rechengebiet, desto geringer ist der Rechenaufwand zur Lösung bzw. desto höher
ist die erzielbare räumliche Auflösung und damit die zu erwartende Genauigkeit. Sym-
metrien und Periodizitäten werden daher sinnvoll ausgeschöpft. Auf der anderen Seite
ist das betreffende Strömungsproblem vollständig zu erfassen. Außerdem steht die
Wahl des Lösungsgebietes in engem Zusammenhang mit den auf allen Berandungen
zu spezifizierenden Randbedingungen. So müssen die Strömungsgrößen (oder deren
45Gradienten) an den Einlass- und Auslassrändern a priori (d.h. aus Messungen oder ana-
lytischen Abschätzungen) bekannt sein (s.a. Abschnitt 4.4 auf Seite 64). Aus diesem
Grunde ist es zu vermeiden, die Grenzen des Rechengebietes durch Strömungsgebiete
zu ziehen, in denen von starken Störungen ausgegangen werden muss. Weiterhin ist
das Lösungsgebiet so zu wählen, dass ein Abgleich mit dem Experiment möglich ist,
dass also alle experimentell messbaren Größen auch aus der Lösung ermittelbar sind.
Im Falle der in dieser Arbeit behandelten Mikroaxialpumpen sind die Umströmung der
Laufschaufeln sowie die Strömungsvorgänge in den Schaufelkanälen von Interesse. In
diesem Gebiet sind die Berandungen des Lösungsgebietes bei allen Pumpenvarianten
durch die Innenwand des Pumpengehäuses, die Nabenoberfläche sowie die druck-,
saug- und kopfseitigen Schaufelflächen vorgegeben. Die Peripherie der Pumpe ist
jedoch aus den genannten Gründen ebenfalls zu berücksichtigen. Sowohl die linksven-
trikuläre Pumpe (LVP) als auch die Akutpumpe (AP) werden in vivo so platziert, dass
die Ansaugkanüle im linken Ventrikel und die Auslassöffnungen im Aortenbogen zu
liegen kommen. Die Segel der Aortenklappe umschließen dabei die Kanüle und dich-
ten die Druck- gegenüber der Saugseite der Pumpe ab. Im Simulationsmodell wird
46jedoch von den nachfolgend zusammengestellten geometrischen Vereinfachungen
ausgegangen:
Diese Vereinfachungen sind mit der Gestaltung der Prüfstände (Kapitel 5), die letztlich
den betrachteten Realitätsausschnitt bilden, abgestimmt. Abb. 4-1 zeigt eine Skizze
Geometrische Vereinfachungen bei den Modellen der LV- und Akutpumpe:
• Die (flexible) Spiralkanüle wird durch ein glattwandiges Rohr gleichen 
Durchmessers ersetzt.
• Der Aortenklappe entspricht eine auf Höhe der Schaufelhinterkante normal 
zur Achse verlaufende Ebene.
• Ein gerades Rohr mit einem Durchmesser von 25 mm ersetzt den Ansatz des 
Aortenbogens.
• Die Halterungsstege (s. Abb. 2-5 in Abschnitt 2.2.3) werden vernachlässigt.
• Der Ansaugkorb wird nicht in die Simulation miteinbezogen.
Abb. 4-1: Schematische Darstellung des Lösungsgebietes für die 
Simulationsmodelle der Linksventrikulären Pumpe und der Akutpumpe
Lösungsgebiet
Rotor
Einstromrand
Auslassrand
47des gewählten Lösungsgebietes für die LVP und AP. Die gesamte Kanüle wird in die
Simulation einbezogen. Dies ermöglicht einen Vergleich der Strömungsvorgänge
(Vordrall) stromaufwärts der Beschaufelung sowie die Vorgabe eines Blockprofils als
Eintrittsrandbedingung (s. Abschnitt 4.4.1). Für das Strömungsgebiet in der Abströ-
mung des Laufrades wird von Ablösungen und starker Drallbehaftung ausgegangen.
Es wird daher vermieden, diese Region zu schneiden: die Berandungen des Lösungs-
gebietes folgen der gesamten Außenkontur und schließen einen Teil des Auslassrohres
mit ein13). Der Ausströmrand beschränkt sich also auf die Rohröffnung, in der von
geringen Störungen ausgegangen werden kann.
Für das Modell der Parakardialen Pumpe (PKP), die anders als die vorgenannten
Pumpen außerhalb des Herzens platziert wird und daher über ein festes Auslassge-
häuse verfügt, werden im Einklang mit den experimentellen Aufbauten (s. Kapitel 5)
die im folgenden Kasten zusammengestellten Vereinfachungen getroffen.
13. Maßgeblich ist hier freilich die Geometrie des für die hydraulischen Messungen verwendeten Prüf-
standes.
Geometrische Vereinfachung bei dem Modell der PK-pumpe:
• Der Ansaugkorb wird (in Simulationsmodell und Experiment) durch ein glatt-
wandiges Rohr gleichen Durchmessers ersetzt. Diese Modifikation ist erfor-
derlich, da die stark gestörte, undefinierte Strömung durch das Geflecht des 
Ansaugkorbes weder analytisch noch experimentell ermittelt und daher nicht 
als Randbedingung vorgegeben werden kann.
• Dem tangentialen Auslassrohr wird aus Gründen der Periodizität (in Simulati-
onsmodell und experimentellem Aufbau) ein zweites, um 180° verdrehtes 
Auslassrohr hinzugefügt.
48Abb. 4-2 zeigt schematisch das Lösungsgebiet der PK-Pumpe. Der Einstromrand
schneidet das Einlaufrohr im Abstand von 2 Durchmessern stromauf der Nabenspitze.
Aufgrund der stetigen Erweiterung stromab des Austritts der Schaufelkanäle ist mit
geringeren Störungen zu rechnen als im Fall der unstetigen Erweiterung der vorge-
nannten Modellversionen. Folglich kann der Austrittsrand (a) durch den Ringkanal
geführt werden, der sich aus Motor- und Pumpengehäuse ergibt (s. Abb. 4-2). Eine
zweite Variante (b) umfasst darüber hinaus den tangentialen Abströmstutzen.
Beide Topologien in Abb. 4-1 und Abb. 4-2 weisen eine Periodizität auf, die sich aus
der Schaufelzahl z = 2 zu  ergibt. Diese wird entsprechend ausgenutzt,
so dass sich das zu diskretisierende Volumen um die Hälfte reduziert.
4.3.2 Rotierendes Bezugssystem
Die Einführung eines mit der Winkelgeschwindigkeit des Laufrades rotierenden (Rela-
tiv-)Bezugssystems erlaubt die Berechnung der Strömung in den Schaufelkanälen in
stationärer Form. Von dieser Möglichkeit wird bei allen behandelten Modellen durch-
Abb. 4-2: Schematische Darstellung des Lösungsgebietes für das Simulationsmodell 
der Parakardialen Pumpe
Auslassrand (b)Lösungsgebiet
Auslassrand (a)
Rotor
Einstromrand
360°
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49weg Gebrauch gemacht. Die Wahl der Schnittstellen zwischen rotierendem und ste-
hendem Bezugssystem ist bei den behandelten Pumpen als unkritisch zu betrachten, da
es sich um statorlose Systeme handelt (vgl. Abschnitt 4.4.3). Das rotierende Bezugs-
system umfasst den in der nachfolgend erläuterten Gittergenerierung als „Rotorbe-
reich“ bezeichneten Strömungsausschnitt.
4.3.3 Rechengitter
Ist das Lösungsgebiet festgelegt, müssen innerhalb dieses Gebietes die Stützstellen des
Rechengitters, auf denen die numerische Berechnung erfolgt, erzeugt werden. Diese
Gittergenerierung ist der aufwändigste Arbeitsschritt der Modellierung; der Einfluss
auf die Zuverlässigkeit und die Genauigkeit der Lösung ist erheblich. Aus diesem
Grunde kommt auch der Überprüfung des Gitters einige Bedeutung zu.
Erzeugung der Geometrie
Ausgehend von den Auslegungsdaten wird mittels eines 3D-CAD-Systems (Pro/Engi-
neer, PTC, Waltham, MA, USA) ein Volumenmodell des Rotors erzeugt, welches
ebenfalls als Grundlage für die Fertigung dient. Aus diesem Volumenmodell werden
die Naben- und Schaufelflächen extrahiert14). Die übrigen Berandungsflächen des
Lösungsgebietes werden erzeugt und dem Flächenmodell hinzugefügt. Abb. 4-3 zeigt
exemplarisch einen Ausschnitt des Flächenmodells (Rotorbereich) einer Akutpumpe
mit Hilfsflächen und -kurven. Aufgrund der Periodizität ist nur ein Schaufelkanal
erforderlich, dieser wird beiderseits der Schaufel durch die in der Abbildung gekenn-
zeichneten periodischen Flächen begrenzt. Das zylindrische Pumpengehäuse ist trans-
parent dargestellt.
14. Die CAD-Modelle wurden mit dankenswerter Unterstützung von Herrn T. Kink, Helmholtz-Insti-
tut, erstellt und aufbereitet.
50Topologie
Als Vorstufe der räumlichen Diskretisierung mittels des Gittergenerierungsprogramms
HEXA (CFD & Structural Engineering GmbH, Hannover, Deutschland) wird die
Topologie des Rechengitters festgelegt. Basierend auf dem Flächenmodell wird das
gesamte Lösungsgebiet einem top-down-Ansatz folgend durch Blöcke hexahedraler
(8-seitiger) Form nachgebildet. Ausgehend von einem Quader, der die gesamte Geo-
metrie einschließt, wird durch Teilung und Wegnahme von Blöcken, Verschiebung der
Ecken und Verzerrung der Kanten eine konturangepasste Topologie erzeugt, wie sie
ausschnittsweise in Abb. 4-4 für den Beschaufelungsbereich der Akutpumpe darge-
stellt ist
Die Blocktopologien im Rotorbereich weisen bei allen Simulationsmodellen den glei-
chen Aufbau auf: Der halbzylindrische Einlass wird durch eine O-Topologie repräsen-
tiert, die durch einen zentralen, in Achsrichtung vom Einlass bis zur Nabenspitze
verlaufenden Block gekennzeichnet ist. Dieser wird von Blöcken flankiert, die sich
Abb. 4-3: Ausschnitt der Berandungsflächen im Rotorbereich (AP)
Periodischer Rand
Periodischer Rand
Gehäusefläche
51durch den Einlass, den Schaufelkanal bis in den Ringkanal des Austrittsbereichs erstre-
cken. Die Rotorschaufel wird ebenfalls ringförmig von Blöcken umschlossen und eine
weitere O-Topologie repräsentiert den Kopfspalt zwischen Schaufel und Gehäuse. Für
eine grafische Veranschaulichung sei auf die Gitterdarstellungen des folgenden Teil-
abschnitts verwiesen.
Vernetzung
Die durch die Topologie vorgegebenen Hexaeder werden im Rahmen der Vernetzung
in eine Vielzahl von strukturierten Zellen aufgeteilt, deren Knoten mit einem logischen
i,j,k-Koordinatensystem je Block vollständig erfassbar sind (s. Abschnitt 3.4). Da auf
diesen Zellen letztlich die Erhaltungsgleichungen diskretisiert werden, involviert
dieser Schritt einige Erwägungen:
(a) Mit zunehmender Anzahl an Zellen nähert sich (unter Voraussetzung der Kon-
sistenz und Stabilität des Diskretisierungsschema) die numerische der exakten 
Lösung an. In Regionen hoher Gradienten (z.B. wandnahe Strömung) ist die-
ser Aspekt von besonderer Bedeutung.
Abb. 4-4: Blockstrukturierte Topologie des Rotorbereichs (AP)
52(b) Demgegenüber steigt die Anzahl der Iterationsschritte und damit die erforder-
liche Rechenzeit mit zunehmender Knotenzahl rapide an. Ebenso begrenzt der 
verfügbare Speicherplatz des Rechners die Anzahl an Knoten.
Aus (a) und (b) folgt einerseits, dass die Knotenverteilung nicht homogen erfolgen
sondern an die auftretenden Gradienten angepasst werden sollte. Andererseits ist die
Gesamtzahl der Knoten schrittweise zu erhöhen, bis ein ausgewogenes Verhältnis zwi-
schen Aufwand und erzielter Genauigkeit erreicht ist. Beide Ansätze erfordern ein ite-
ratives Vorgehen bei der Gittergenerierung. Weiterhin ist zu beachten:
(c) Für den Einsatz von Turbulenzmodellen gelten Besonderheiten bei der Kno-
tenverteilung in Wandnähe (s. Abschnitt 3.6 und 4.5.).
(d) Die Qualität des Gitters hat erheblichen Einfluss auf die numerische Genauig-
keit und damit auf die Stabilität des Iterationsverfahrens. Der Begriff der Git-
terqualität umfasst zahlreiche Kriterien, von denen hier die wesentlichen kurz 
angeführt werden:
• Rechtwinkligkeit der von den Flächen einer Volumenzelle eingeschlosse-
nen Winkel
• Vermeidung extremer Längen/Breiten/Tiefenverhältnisse (aspect ratio) der 
Volumenelemente
• Vermeidung von Diskontinuitäten: Die Knotendichte sollte sich nicht 
sprunghaft ändern.
Der Prozess der Gittergenerierung gestaltet sich folgendermaßen: Ausgehend von der
grob vorgegebenen Topologie werden die Ecken, Kanten und Flächen der Blöcke suk-
zessive mit den im Geometriemodell definierten Punkten, (Hilfs-)Kurven und Flächen
assoziiert. Auf den Blockkanten wird in einem weiteren Schritt die Knotenverteilung
53vorgegeben. Aus den Kantenverteilungen werden sukzessive die Verteilung der
Knoten auf den Flächen und die Koordinaten der Raumknoten im Blockinnern inter-
poliert. Im Anschluss daran werden die angrenzenden Blöcke miteinander verbunden,
wobei in Abhängigkeit von der Knotenverteilung beider Blöcke eine exakte Zuord-
nung (one-to-one match) oder eine Interpolationsvorschrift gewählt wird.
Die folgenden Abbildungen zeigen das realisierte Rechengitter der Akutpumpe
(Abb. 4-5) sowie der Parakardialen Pumpe (Abb. 4-6). Bei der AP nimmt der Rotorbe-
reich nur einen vergleichsweise geringen Raum des Lösungsgebietes ein, ist jedoch
erheblich feiner vernetzt als die Peripherie. Die Darstellung der gehäuseseitigen Netz-
berandung im Rotorbereich (Abb. 4-7) veranschaulicht die Vernetzung eines Schaufel-
kanals (hier bei einem Modell der Parakardialen Pumpe). Durch die O-Gitter-
Topologie15) wird zum einen eine hohe lokale Verfeinerung der schaufelnahen Wand-
Abb. 4-5: Netzdarstellung der Berandungsflächen, Gesamtgitter, AP
Einlassrohr
Auslassrohr
Abströmbereich
Beschaufelungs-
bereich
54regionen gewährleistet, zum anderen spitzwinklige Elemente an den abgerundeten
Schaufelvorder- und hinterkanten vollständig vermieden (s. Bildausschnitt in Abb. 4-
7). Der Ausschnitt zeigt ebenfalls, dass das O-Gitter eine Verschachtelung aufweist:
15. Begriffsbestimmung s. Abb. 3-3 auf Seite 21
Abb. 4-6: Netzdarstellung der Berandungsflächen, Gesamtgitter, PKP
Abb. 4-7: Gitterdarstellung des Gehäuses im Rotorbereich (PKP)
55das Innere der Schaufel wird gleichfalls durch eine O-Topologie repräsentiert und
später von der Berechnung ausgenommen (block-off). Auf diese Weise werden spitz-
winklige Zellen im schmalen Spalt zwischen Schaufelkopf und Gehäuse umgangen.
Die stark ausgeprägte Verwindung der Schaufel führt jedoch im Schaufelkanal zu
einer Konzentration von Knoten auf der dem Betrachter zugewandten Seite.
Die Vernetzung der Nabenspitze ist in Abb. 4-8 gezeigt. Die gewählte Topologie
ermöglicht eine Verfeinerung des Gitters zur Nabe hin und stellt ebenfalls sicher, dass
eine Degenerierung der Volumenelemente nahe der Rotationsachse vermieden wird.
Besonderheiten bei Verwendung von Turbulenzmodellen
In Abschnitt 4.5 wird eingehend auf die Verwendung von Turbulenzmodellen einge-
gangen. Bereits in der Phase der Gittergenerierung sind hierbei gewisse Erfordernisse
zu beachten. Diese beziehen sich zum einen auf den Wandabstand der wandnächsten
Abb. 4-8: Darstellung des Gitters in der Region der Nabenspitze (PKP)
56Knoten, zum anderen auf die Knotenverteilung in der Grenzschicht. Diese variieren in
Abhängigkeit von dem verwendeten Turbulenzmodell. Da die Grenzschichtdicke a
priori nicht bekannt ist, kann anfänglich allenfalls eine analytische Abschätzung bzgl.
der Grenzschichtdicke vorgenommen und im iterativen Verfeinerungsprozess über-
prüft werden. Als Kriterium für den Wandabstand wird der in Gleichung 3.18 auf Seite
32 angegebene dimensionslose Wandabstand y+ herangezogen.
Iterative Anpassung der Knotenverteilung
Wie bereits erwähnt, kommt der Kontrolle des Gitters erhebliche Bedeutung zu und
der Einfluss der Vernetzung auf die Strömungslösung ist eingehend zu bewerten. Im
folgenden wird dieser Aspekt anhand einiger Beispielrechnungen und einer iterativen
Gitteranpassung behandelt:
Abb. 4-9 zeigt den Rotor der Parakardialen Pumpe mit einigen Markierungen. An den
markierten Regionen werden aus der konvergierten Lösung Geschwindigkeitsprofile
ermittelt, um daraus Rückschlüsse auf die Güte der Knotenverteilung ziehen zu kön-
nen. Gekennzeichnet sind eine Region, die im Einlassbereich von der Rotationsachse
Abb. 4-9: Kennzeichnung der für den Gittervergleich ausgewählten Regionen „A“ 
bis „D“ (PKP)
57radial nach aussen zum Gehäuse verläuft (A), eine weitere Region, die in der Nähe der
Hinterkante radial von der Nabe zum Gehäuse führt (B), eine dritte, die druckseitig
senkrecht zur Schaufel auf mittlerer Kanalhöhe verläuft (C), sowie eine Profillinie
durch den Ringkanal im Auslass der Pumpe (D).
Basierend auf einer relativ grob vernetzten Basisversion eines Rechengitters (Kenn-
zeichnung „0“) wird eine vollständige Simulationsrechnung durchgeführt. Die
Geschwindigkeitsprofile an den betreffenden Orten (A) bis (D) werden ermittelt und
die Auflösung der Grenzschicht und der Aussenströmung bewertet. Darauf basierend
werden iterativ verbesserte Rechengitter (Version „1“ bis Version „3“) generiert, zur
Berechnung herangezogen und erneut ausgewertet bis eine zufriedenstellende Knoten-
verteilung erreicht ist. Für die Knotenverteilung in Wandnähe ist die Kenntnis der
Grenzschichtdicke von großer Bedeutung. Die Rechnungen korrespondieren zu einer
Drehzahl von 30 000 min-1 und einem Förderstrom von 3 lit/min, eine Abschätzung
der Dicke einer laminaren Grenzschicht ergibt nach /SCHLICHTING 1997/:
(4.1)
wobei hier von einer Lauflänge von x = 6 mm (Schaufellänge) und einem  von
 ausgegangen wird. Dieses Maß kann als Minimalabschätzung angese-
hen werden, da eine turbulente Grenzschicht erheblich größere Ausmaße annimmt,
und wird hier zur Bewertung der Grenzschichtauflösung herangezogen.
Abb. 4-10 bis 4-13 zeigen die mittels laminarer Rechnung ermittelten Geschwindig-
keitsprofile an den Regionen (A) bis (D), die zunächst für die Gittervarianten „0“ und
„1“ und dargestellt sind. Die Markierungen entsprechen den Knotenwerten, so dass
sich neben den Geschwindigkeiten auch die Knotenverteilung der Gitter im Vergleich
δ99 x( ) 5 νxu
∞
----- 0.2 mm≈=
u
∞
10 m/s ω r⋅≈
58ablesen lassen. Zusätzlich ist die aus obiger Abschätzung ermittelte Grenzschichtdicke
eingetragen, um einen Vergleich mit den Simulationsergebnissen zu ermöglichen.
Der Vergleich der Gittervarianten „0“ und „1“ an Region (A) in Abb. 4-10 zeigt eine
gute Übereinstimmung sowohl im Bereich der Rohrmitte, als auch im Wandbereich.
Bei beiden Varianten ist eine gleichmäßige Auflösung gegeben. Hieraus kann
geschlossen werden, dass eine Verfeinerung des Gitters „0“ im Einlassbereich nicht
erforderlich ist und die gewählte Knotenverteilung eine ausreichende Auflösung des
Profils gewährleistet. Es ist vielmehr angebracht, die Knotenzahl insbesondere in der
Rohrmitte deutlich zu reduzieren (→ Gittervariante „2“).
Die Relativgeschwindigkeit w an der Region (B) im Schaufelkanal ist in Abb. 4-11
gezeigt. Während die Auflösung des Profils in der Kanalmitte bei der groben Gitter-
Abb. 4-10: Vergleich der Geschwindigkeitsprofile bei Gitterversionen „0“ und „1“ 
in der Einlassregion (A). Jede Markierung entspricht einem Knotenwert.
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59version „0“ ausreichend hoch erscheint, zeigt sich in den Wandbereichen der Nabe und
des Gehäuses, dass zusätzliche Knoten erforderlich sind. Dem ist in Gitter „1“ Rech-
nung getragen: Die wandnahe Schicht ist hier mit einem Vielfachen der Knotenzahl
diskretisiert. Aus dem Profilverlauf ist ersichtlich, dass diese Verbesserung mit einer
Veränderung des nabenseitigen Geschwindigkeitsgradienten und darüberhinaus mit
einer deutlichen Erhöhung der Relativgeschwindigkeit in der Kanalmitte einhergeht.
Es ist zu prüfen (→ Gittervariante „2“), ob möglicherweise noch eine Verfeinerung in
Kanalmitte vorzunehmen ist.
Betrachtet man die Verläufe der Relativgeschwindigkeit in unmittelbarer Nähe der
Schaufelhinterkante (Region (C), Abb. 4-12), so lässt sich auch hier eine deutliche
Beeinflussung des Geschwindigkeitsprofils durch Erhöhung der Knotenzahl in Wand-
Abb. 4-11: Vergleich der Geschwindigkeitsprofile bei Gitterversionen „0“ und „1“ 
in der Kanalregion (B). Jede Markierung entspricht einem Knotenwert.
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60nähe erkennen. Die Vervielfachung der Knoten in Wandnähe bei der Gittervariante „1“
hat einen steileren Anstieg der Geschwindigkeit in der Grenzschicht und eine Abfla-
chung des Profils in der Aussenströmung zur Folge. Die Gradienten in unmittelbarer
Wandnähe weisen dahingegen in etwa gleiche Größe auf.
Die Axialkomponente der Strömungsgeschwindigkeit im stromabwärts gelegenen
Ringkanal ist in Abb. 4-13 aufgetragen. Die Ergebnisse der Rechnungen beider Gitter-
varianten zeigen eine Rückströmung in der Nähe der Innenwand, die auf eine Strö-
mungsablösung zurückzuführen ist. Der Profilverlauf weist daher einen erheblich
steileren Geschwindigkeitsanstieg in dieser Region auf, als dies a priori zu erwarten ist.
Die analytische Abschätzung ist in diesem Falle folglich unzureichend. Es lässt sich
weiterhin folgern, dass die bei Gittervariante „1“ gewählte Knotenverteilung, die
gegenüber der Variante „0“ eine deutlich bessere Auflösung dieses Gebietes erlaubt,
Abb. 4-12: Vergleich der Geschwindigkeitsprofile bei Gitterversionen „0“ und „1“ 
an der Schaufel (C). Jede Markierung entspricht einem Knotenwert.
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61möglicherweise einer weiteren Anpassung in diesem kritischen Bereich bedarf. Die
Mitte und Aussenseite des Ringkanals sind jedoch mit der groben Verteilung der Vari-
ante „0“ hinreichend genau diskretisiert.
Die Ergebnisse der Profilanalyse zeigen einen deutlichen Einfluss der Knotenvertei-
lung auf das Simulationsergebnis. Besonders deutlich wird, dass die hohen Gradienten
in Wandnähe einer angemessenen Auflösung bedürfen. Ebenfalls kann festgehalten
werden, dass die grobe Abschätzung der Grenzschichtdicke nach Gl. (4.1) eine gute
Näherung für weite Bereiche des Strömungsgebietes in der Pumpe darstellt, in Einzel-
fällen (Rückströmung, Wirbel) jedoch unzureichend ist.
Basierend auf der Gittervariante „1“ wird eine weitere Verfeinerung vorgenommen
(→ Gitter „2“), deren Eigenschaften aus Tabelle 4-2 entnommen werden können. Aus
Abb. 4-13: Vergleich der Geschwindigkeitsprofile bei Gitterversionen „0“ und „1“ 
im Ringkanal (D). Jede Markierung entspricht einem Knotenwert.
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62der eingehenden Analyse der Geschwindigkeitsprofile an insgesamt 13 Regionen im
gesamten Bereich der Pumpe ergeben sich jedoch keine nennenswerten Abweichun-
gen von den Profilen der Variante „1“. Damit ist gezeigt, dass eine Gitterunabhängig-
keit der Lösung mit Gitter „1“ bereits erreicht ist. Es ist jedoch noch zu überprüfen, ob
es unter Beibehaltung der Knotenverteilung möglich ist, die Knotenzahl zu reduzieren,
um Rechenzeit und Konvergenz positiv zu beeinflussen, ohne dass die Ergebnisse nen-
nenswert von denen der hochaufgelösten Gitter abweichen. Dieses Ziel wird mit der
Gittervariante „3“ verfolgt. Die wichtigsten Eigenschaften sind in Tabelle 4-2 zusam-
mengestellt. Die Analyse der Geschwindigkeitsprofile dieser Variante zeigt eine gute
Deckungsgleichheit mit den Gittern „1“ und „2“.
Tabelle 4-2 zeigt eine Zusammenstellung der wesentlichen Gittereigenschaften aller
untersuchten Varianten. Der Vollständigkeit halber wird zusätzlich der Wertebereich
des dimensionslosen Abstandes y+ zwischen Wand und erstem Knoten angegeben, der
für die Betrachtungen in Abschnitt 4.5 von Bedeutung ist. Die Angabe des Druckauf-
Gitter „0“ Gitter „1“ Gitter „2“ Gitter „3“
Kanalhöhe 22 40 45 36
Kanallänge 93 101 101 80
Kanalbreite 64 84 102 80
Schaufelspalt 8 15 15 13
Auflösung der Grenzschicht 7 20 20 16
Knotenzahl (gesamt) 266000 702000 815000 409000
Wertebereich y+ (min..max) 4,5..10,3 1,0..2,7 1,0..1,9 1,0..1,98
Tabelle 4-2: Zusammenstellung einiger Gitterparameter der untersuchten 
Varianten (PKP)
Die Zahlenwerte geben die Anzahl der Gitterknoten in der angegebenen Richtung an. Als Grenz-
schichtdicke wird 0,2 mm zugrunde gelegt. Die Angabe der Grenzschichtauflösung bezieht sich auf
einen mittleren Wert der Knotenzahl in der Grenzschicht aller Wände.
63baus in Tabelle 4-3 wird als Indikator für die Auswirkungen der Gittervariation auf
integrale Größen der Berechnung herangezogen. Es ist deutlich ersichtlich, dass mit
der Gittervariante „1“ eine ausreichende Verfeinerung erreicht ist. Eine weitere Erhö-
hung der Knotenzahl oder Anpassung der Verteilung (Gitter „2“) ist nicht sinnvoll, da
sowohl die Geschwindigkeitsprofile als auch der integrale Druckaufbau einem gleich-
bleibendem Zustand zustreben. Die Beibehaltung der nunmehr ermittelten Knotenver-
teilung in den Regionen hoher Gradienten führt in Verbindung mit einer Verringerung
der Knotenzahl zu einem erheblich in der Größe reduzierten Rechengitter („3“), wel-
ches dennoch dieselbe Aussagekraft bzgl. der Geschwindigkeitsprofile und des Druck-
aufbaus aufweist. Dieses wird daher als Endversion der iterativen Knotenanpassung
betrachtet.
Insgesamt kann festgestellt werden, dass die Analyse der Geschwindigkeitsprofile in
der gezeigten Weise eine sehr gute und gezielte Aussage über die erforderliche Anpas-
sung der Knotenzahl und –verteilung erlaubt. Dieses Verfahren ist daher geeignet, die
Diskretisierung des Lösungsgebietes zunächst weitgehend unabhängig von einer
messtechnischen Validierung durchzuführen.
Abschließend sind in Tabelle 4-4 noch einmal zusammenfassend die wesentlichen
quantifizierbaren Eigenschaften der Rechengitter aller Pumpenvarianten nach Modell-
typen zusammengestellt. Es handelt sich jeweils um die Gitterversionen, die aus einer
nach obigem Muster durchgeführten Anpassung resultieren. Die Perzentile der mini-
malen Winkel sowie der maximalen Höhen- zu Breitenverhältnisse vermitteln einen
3 lit/min, 30 000 min-1 Gitter „0“ Gitter „1“ Gitter „2“ Gitter „3“
Druckaufbau [mmHg] 165 174 174 175
Tabelle 4-3: Berechneter Druckaufbau nach Gittervarianten
64realistischeren Eindruck als die Extremalwerte selbst, da diese oft nur aus vereinzelten
degenerierten Zellen resultieren.
4.4 Wahl der Randbedingungen
In diesem Abschnitt werden die Ein- und Austrittsrandbedingungen des Simulations-
modells diskutiert und anhand von vergleichenden Rechnungen bewertet. Auf die
Wandrandbedingung wird im Zusammenhang mit der Turbulenzmodellierung
(Abschnitt 4.5) eingegangen.
4.4.1 Einstromrand
In Abschnitt 4.1 wurde bereits andeutungsweise auf die in den einschlägigen Arbeiten
gemachten Angaben zur Spezifikation der Eintrittsrandbedingung hingewiesen. Einige
Autoren geben an, eine Dirichlet-Bedingung vorzugeben, bei der von über dem Eintritt
konstanter Geschwindigkeit (Blockprofil) ausgegangen wird (/BLUDSZUWEIT 1994 u.
1995/, /WOOD 1999/, /ANDERSON 2000A/ und /YU 2000/). Demgegenüber definieren
AP PKP LVP
Anzahl Blöcke 24 35 10
davon im Rotorbereich 14 14 6
Knotenzahl 384000 409000 304000
davon im Rotorbereich 315000 253000 216818
Minimaler Winkel 41° 40° 15°
5. Perzentil a 59° 56° 48°
Maximaler Aspect ratio 56 68 698
95. Perzentil a 15 29 30
Tabelle 4-4: Größe und Eigenschaften der verwendeten Rechengitter
a. Erläuterung: Dieser Wert wird in weniger als 5% der Zellen unter- 
bzw. überschritten.
65/NAKAMURA 1997/, /ANDERSON 2000B/ sowie /TANSLEY 2000/ eine Druckverteilung
p = konst. als Dirichlet-Bedingung über dem Eintritt. Da bei letztgenannter Kategorie
keine Angaben über zusätzliche Randbedingungen (2. Art) angegeben werden, kann
davon ausgegangen werden, dass es sich um Nullgradientenbedingungen bzgl. der
Geschwindigkeit handelt, also von einer ausgebildeten Strömung ausgegangen wird.
Ein Blockprofil ist allenfalls bei Ansaugen aus der Umgebung zu erwarten, nicht
jedoch im Ansaugschlauch der Pumpe. Auf der anderen Seite ist die Annahme einer
voll ausgebildeten Strömung erst nach einer gewissen Einlauflänge zutreffend. Diese
ergibt sich bei glattwandigen Rohren nach /TRUCKENBRODT 1980/ für den vorliegen-
den Fall je nach Förderstrom zu 160 bis 250D (laminar) bzw. 4 bis 5 D16) (turbulent).
In beiden Fällen (Vorgabe der Druck- bzw. Geschwindigkeitsverteilung) erscheint
daher die Übereinstimmung mit real vorherrschenden Bedingungen – zumindest im
vorliegenden Fall – fraglich.
Aus diesem Grunde wird im Folgenden untersucht, welchen Einfluss die Eintrittsrand-
bedingung auf das Simulationsergebnis ausübt. Dies erlaubt dann eine Beurteilung, in
wieweit eine realitätsnähere Spezifikation durch messtechnische Ermittlung der
Geschwindigkeits- oder Druckverteilung erforderlich ist. Zu diesem Zweck werden
basierend auf einem Simulationsmodell der Akutpumpe im Abstand von 0,5 D unmit-
telbar stromauf der Nabenspitze fünf analytisch ermittelte Geschwindigkeitsverteilun-
gen sowie eine Druckrandbedingung als Eintrittsrandbedingung vorgegeben und
gegenübergestellt. Es wird dabei zunächst ein Betriebspunkt mit einer Drehzahl von
55000 min-1, und einem Volumenstrom von 2,5 lit/min betrachtet. Die Rechnungen
werden sowohl laminar als auch mit Turbulenzmodell17) durchgeführt. 
16. D: Durchmesser des Einlaufrohres
17. Zur Anwendung kommt bei dieser Untersuchung eine Kombination des k-ε-Modells mit einem 
low-Re Wandmodell, näheres siehe unter Abschnitt 4.5 auf Seite 76.
66Untersucht werden die in Tabelle 4-5 angegebenen Einlassrandbedingungen mit den
Bezeichnungen (A) bis (F). Zunächst seien die Geschwindigkeitsrandbedingungen (A)
bis (E) betrachtet: Da von drallfreier Eintrittsströmung ausgegangen werden kann, ist
Bez. Beschreibung Gleichung Quelle
(A) Blockprofil —
(B) Ausgebildetes
Laminarprofil
/TRUCKENBRODT 
1980/
(C) 1/7 Potenzgesetz nach 
Kárman (ausgebildetes 
Turbulenzprofil)
ebenda
(D) Laminares Einlaufprofil,
x=30 mm,
γ = 10,5 (interp.)
/LANGHAAR 1942/
(E) Laminares Einlaufprofil,
x=60 mm,
γ = 7,6 (interp.)
siehe D ebenda
(F) Konstante
Druckverteilung
pstat = const.; ctang = 0
Fvisc,norm = 0
—
Notationen:
: mittlere Strömungsgeschwindigkeit, mit 
R: Aussenradius des Einlaufrohres
ca(r), r: Laufvariablen für Axialgeschwindigkeit und Radialkoordinate
x: Lauflänge, die dem Profil zugrunde gelegt ist
I0 bzw. I2 sind die Besselfunktionen 0. und 2. Ordnung
γ = f(R,x) wird aus den in /LANGHAAR 1942/ angegebenen Tabellen interpoliert
Tabelle 4-5: Zusammenstellung der untersuchten Geschwindigkeitsprofile als 
Eintrittsrandbedingung
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67nur die Axialkomponente der Geschwindigkeit als Funktion der Radialkoordinate vor-
zugeben. Die im Eintritt spezifizierten Geschwindigkeitsverteilungen sind im linken
Teil der Abb. 4-14 dargestellt. Aus den konvergierten Simulationsrechnungen werden
nun im Abstand von 0,5 D stromab des Eintritts sowie bei 1 D (dies entspricht der Ein-
trittsebene in den Schaufelkanal) die Axialkomponenten umfangsgemittelt als Funk-
tion von r bestimmt und sind für die laminare Rechnung im mittleren bzw. rechten Teil
der Abb. 4-14 gegeneinander aufgetragen. Während die Profile (B) bis (E) zwischen
0 D und 0,5 D ihre Form weitgehend beibehalten, zeigt sich die Wirkung starker Ver-
zögerung durch die Wandhaftung beim Blockprofil (A) recht deutlich. Im Profilschnitt
mit der Axialkoordinate 1 D ist eine deutliche Erhöhung der Axialgeschwindigkeit
erkennbar, die aus der nabenbedingten Querschnittsverengung resultiert. In Bezug auf
die Ausgangsfragestellung ist der Abbildung deutlich zu entnehmen, dass die
Geschwindigkeitsverteilung im gesamten Einstrombereich bis in die Schaufelkanäle
hinein stark von der Randbedingung dominiert wird. Dies trifft für das ausgebildete
Laminarprofil (B) in besonders starkem Maße zu.
Abb. 4-14: Vergleich der zu den Randbedingungen A bis E korrespondierenden 
Geschwindigkeitsprofile an 3 Axialpositionen, laminare Rechnung
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68Die korrespondierenden (hier nicht dargestellten) Geschwindigkeitsprofile der Rech-
nungen mit Turbulenzmodell18) zeigen eine nahezu vollständige Übereinstimmung
mit denen der Abb. 4-14 im hier betrachteten Einlaufbereich; die getroffenen Aussa-
gen sind daher übertragbar. In wie weit sich die Auswirkungen der Randbedingungen
ebenfalls in den integralen Größen Druckaufbau der Pumpe ∆p und spezifische Schau-
felarbeit YSch nach Gl. (2.4) zeigen, kann Tabelle 4-6 entnommen werden. Dort sind
diese Größen für laminare und turbulente Rechnungen vergleichend zusammenge-
stellt. Es ist deutlich erkennbar, dass die laminare Berechnung der von den Schaufeln
an das Fluid übertragene Arbeit in allen Konfigurationen einen nahezu konstanten
Wert liefert, während der Druckaufbau starken Abweichungen unterliegt. Deshalb
liegt die Vermutung nahe, dass die Ursache für die starken Abweichungen zwischen
den Druckwerten der unterschiedlichen Geschwindigkeitsrandbedingungen in der
unterschiedlichen Höhe des Impulseinstroms liegt, der durch die Vorgabe der
Geschwindigkeitsverteilung impliziert wird. Zur Überprüfung möge folgende analyti-
sche Abschätzung dienen:
18. Es ist anzumerken, dass unabhängig von der jeweiligen Eintrittsrandbedingung Rechnungen mit 
und ohne Turbulenzmodell durchgeführt wurden, da die Fragestellung der Eintrittsrandbedingung 
grundsätzlich unabhängig von der Frage der Strömungsform innerhalb der Pumpe zu untersuchen 
ist. So kann bspw. eine turbulente Strömung in der Pumpe bei laminarer Anströmung vorliegen.
Kenngröße (A) (B) (C) (D) (E) (F)
∆p [mmHg] 48 98 63 74 79 64
laminar
YSch [J/kg] 44,2 43,4 44,4 44,3 44,2 44,2
∆p [mmHg] 48 111 68 80 85 60
turbulent
YSch [J/kg] 42,8 45,9 46,3 46,2 46,2 42,1
Tabelle 4-6: Druckaufbau und spezifische Schaufelarbeit als Vergleichskenngrößen 
der untersuchten Eintrittsrandbedingungen
69Der Eintrittsimpuls ergibt sich aus der folgenden Beziehung:
. (4.2)
Für einen kreisförmigen Eintrittsquerschnitt gilt dementsprechend
. (4.3)
Ersetzt man ca(r) in Gl. (4.3) durch die Profilgleichungen gem. Tabelle 4-5, und inte-
griert den resultierenden Ausdruck in den Grenzen von 0 bis R, so erhält man für das
Bockprofil (A) einen Eintrittsimpuls von
,
sowie für das ausgebildete Laminarprofil (B):
.
(Die Zahlenwerte ergeben sich für die betrachteten Geometrie- bzw. Betriebsgrößen).
Dividiert man die Differenz dieser Größen durch die Eintrittsfläche, so erhält man eine
Druckdifferenz in Höhe von ∆p = 5301 Pa ≈ 40 mmHg. Dieser Wert kommt der beo-
bachteten Differenz zwischen dem Druckaufbau der Rechnungen (A) und (B) von
98 - 48 = 50 mmHg recht nahe. Unter der durch Rechnungen bestätigten Annahme,
dass der Impulsstrom im Austritt bei allen Konfigurationen den gleichen Wert auf-
weist, lassen sich die Druckunterschiede aus Tabelle 4-6 also durch den unterschiedli-
chen Impulseinstrom begründen.
Im Falle der Druckrandbedingung (F) wird der statische Druck über der Eintrittsfläche
als konstant sowie die Richtung der Eintrittsgeschwindigkeit als senkrecht zur Fläche
Iein ρca
2 Ad
A
∫
=
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70spezifiziert. Die Höhe des Druckes wird durch iterative Rechnungen so bestimmt, dass
sich der angestrebte Volumenstrom von 2,5 lit/min ergibt. Dies ist bei einem Eintritts-
druck von -64 mmHg (gegenüber dem Austrittsdruck Null) der Fall (bei turbulenter
Rechnung wird ein Eintrittsdruck von -60 mmHg vorgegeben). Als von-Neumann-
Bedingung wird die Normalkomponente der Zähigkeitskräfte zu Null gesetzt, was den
Ausdrücken ,  und  entspricht. Die Geschwindigkeitsprofile
der auskonvergierten laminaren Lösung sind in Abb. 4-15 dargestellt. Die bereits in
Abb. 4-14 gezeigten Profile des 1/7-Potenzgesetzes (C) sind als Referenz ebenfalls
enthalten. Wie sich der Abbildung entnehmen lässt, führt die Druckrandbedingung zu
Geschwindigkeitsprofilen, die denen der Randbedingung C gut entsprechen. Zwar
ergeben sich insbesondere im Eintrittsquerschnitt (0 D) deutliche Abweichungen, die
als Stromaufwirkungen des Nabeneinflusses interpretiert werden können, diese ver-
schwinden jedoch weitgehend bis zur Eintrittsebene in den Schaufelkanal bei 1 D.
Auch hier stimmen die Ergebnisse der turbulenten Rechnung qualitativ überein.
Abb. 4-15: Vergleich der zu den Randbedingungen C und F korrespondierenden 
Geschwindigkeitsprofile an 3 Axialpositionen, laminare Rechnung
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71Druckaufbau und spezifische Schaufelarbeit sind ebenfalls der Tabelle 4-6 zu entneh-
men. Sie zeigen, dass die Druckrandbedingung im turbulenten Fall auch bzgl. der spe-
zifischen Schaufelarbeit zu unterschiedlichen Werten führt.
Die vorstehenden Untersuchungen wurden analog auch für einen Betriebspunkt von
3 lit/min durchgeführt und führten qualitativ zu den selben Ergebnissen.
Zusammenfassend lässt sich feststellen, dass die Vorgabe einer Geschwindigkeitsver-
teilung im Eintritt selbst bei kurzen Lauflängen zwischen Eintritt und Schaufelkanal zu
gleichen Ergebnissen bzgl. der spezifischen Schaufelarbeit auch für deutlich vonein-
ander verschiedenen Verteilungsfunktionen führt. Die Berechnung des Druckaufbaus
wird dadurch jedoch stark beeinflusst. Durch analytische Abschätzung kann der Ein-
fluss auf den Druckaufbau jedoch im Nachhinein korrigiert werden. Die Druckrandbe-
dingung mit Nullgradientenbedingung führt bei laminarer und turbulenter Rechnung
auf ein Eintrittsprofil, welches dem 1/7-Potenzgesetz ähnelt, liefert jedoch abwei-
chende Größen bzgl. der Schaufelarbeit.
Für eine wirklichkeitsgetreue Berechnung des Druckaufbaus ist eine genaue Kenntnis
der Geschwindigkeitsverteilung im Eintritt erforderlich. Ist diese messtechnisch nicht
bestimmbar, müssen auf der Grundlage der real vorliegenden Anströmgeometrie ana-
lytische Betrachtungen angestellt werden, oder es muss die vorgeschaltete Ansaugka-
nüle in das Lösungsgebiet einbezogen werden, um stromaufwärts gerichtete Einflüsse
der Pumpe vollständig zu erfassen. Im Falle der in dieser Arbeit untersuchten Pumpen
wird von einer turbulenten Rohrströmung in der vorgeschalteten Ansaugkanüle ausge-
gangen. Diese Annahme ist ebenfalls Gegenstand der messtechnischen Überprüfung in
Kapitel 5. Sie führt auf eine Eintrittsbedingung gemäß (C). Dies wird durch eine ver-
gleichende Berechnung der Strömung unter Einbeziehung der Kanüle mit einer Länge
von 12 D bestätigt, die exakt das messtechnisch ermittelte Profil im Pumpeneintritt
zeigt.
724.4.2 Austrittsrand
Wie bereits in Abschnitt 4.3.1 erörtert, ist die stromabwärts gelegene Begrenzung des
Lösungsgebietes problematisch, da die Verteilung der Strömungsgrößen über dem
Austrittsrand (wesentlich stärker als stromaufwärts) von der Hauptströmung dominiert
werden. Es wird daher bei den Modellen mit unstetiger Erweiterung in der Abströ-
mung (Akutpumpe und Linksventrikuläres System) ein Austrittsrand gewählt, der
deutlich von der stark verwirbelten Abströmung der Beschaufelung entfernt liegt. Bei
den Pumpen mit geschlossener Abströmkammer, wie sie exemplarisch in Abb. 4-16
gezeigt ist, bildet die Austrittsöffnung jedoch eine Ringfläche, in der wesentlich
gleichförmigere Strömungsverteilungen zu erwarten sind. Daher wird das Lösungsge-
biet bei diesen Systemen entsprechend reduziert und in der Ebene, die in Abb. 4-16 mit
„Austrittsrand“ gekennzeichnet ist, eine Randbedingung gesetzt. Die Spezifikation
dieser Austrittsrandbedingung lässt nur eine eingeschränkte Wahl zu, da die
Geschwindigkeitsverteilung nur implizit bestimmt werden kann. Es werden folglich
Variationen von Dirichlet-Bedingungen (explizite Vorgabe oder Mittelung) für den
Druck vorgegeben oder Nullgradienten für die Geschwindigkeit. (Ob die Implikation
einer ausgebildeten Strömung im letzteren Fall zu nennenswerten Ungenauigkeiten
Abb. 4-16: Umgebung zur Untersuchung der Austrittsrandbedingung
Austrittsrand
Austrittsebene
des Schaufelkanals
geschlossene Abströmkammer
73führt, kann nur durch messtechnische Überprüfung (Kapitel 5) beurteilt werden). An
dieser Stelle soll zunächst der Einfluss unterschiedlicher Druck-Randbedingungen auf
das Lösungsergebnis untersucht werden.
An einem modifizierten Modell der Akutpumpe werden daher 1,5 D hinter der Aus-
trittsebene des Schaufelkanals die in Tabelle 4-7 (linker Teil) angegebenen Randbe-
dingungen definiert. Bei Bedingung (A) wird der Druck an jeder Stelle der Berandung
vorgegeben und bei (B) wird ein definierter Wert für den über der Austrittsfläche
gemittelten Druck spezifiziert. Im Falle (C) wird lediglich an einer Zelle des Austritts-
gebietes ein Referenzdruck bestimmt, und die übrigen Werte einer impliziten Berech-
nung überlassen. Für einen Betriebspunkt von 2,5 lit/min bei einer Drehzahl von
55 000 U/min werden nun Simulationsrechnungen durchgeführt. Zur Anwendung
kommt ein k-ω-Turbulenzmodell mit geeignetem low-Re Wandmodell (s.
Abschnitt 4.5).
Tabelle 4-7 zeigt die berechneten Größen des Mitteldrucks über der Austrittsfläche ,
des Druckaufbaus ∆p zwischen Pumpeneintritt und -austritt, sowie der spez. Schaufel-
Bez. Vorgabe Größen der auskonvergierten Lösung
 [mmHg] ∆p [mmHg] YSch [J/kg] I [N]
(A) p = const. = 0 0 85 (70) a
a. In Klammern sind die Werte in der Austrittsebene des Schaufelkanals angegeben.
35,6 (44,1) a 0,258
(B) 0 86 (70) 35,6 (44,1) 0,257
(C) p wird implizit berechnet (pref = 0) -20 86 (70) 35,6 (44,1) 0,257
Tabelle 4-7: Mitteldruck, Druckaufbau, spez. Schaufelarbeit und Austrittsimpuls als 
Vergleichsgrößen der unterschiedlichen Austrittsrandbedingungen
p
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A
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74arbeit und des Austrittsimpulses für alle drei Varianten. Es zeigt sich deutlich, dass die
unterschiedlichen Randbedingungen zu keinen nennenswerten Abweichungen in den
Kenngrößen – mit Ausnahme des Mitteldrucks – führen. Die implizite Druckbestim-
mung führt jedoch zu einem um 20 mmHg niedrigeren Gesamtdruckniveau (bei glei-
chem Druckaufbau) führt. Augenfällig werden die Unterschiede in den Lösungen erst
bei einer Betrachtung der Druckverteilung im Austritt. Während Bedingung (A) zu
einem der Vorgabe entsprechenden konstanten Druck von 0 mmHg führt, weichen die
Druckwerte bei Bedingung (B) und (C) stark von dem Referenzdruck ab. In Abb. 4-17
sind die beiden letztgenannten Verteilungen gegenübergestellt. Die Druckverteilung
auf diesen Flächen weicht deutlich (um bis zu 10 mmHg) von dem konstanten Wert
der Randbedingung (A) ab und ist bei (C) darüberhinaus im Mittel um ca. 20 mmHg
im Niveau niedriger.
Im Ergebnis lässt sich festhalten, dass die untersuchten Druckrandbedingungen trotz
erheblich abweichender Druckverteilungen in Abhängigkeit von der gewählten Vari-
ante zu keinen nennenswerten Unterschieden in den integralen Kenngrößen führen.
Abb. 4-17: Relative Druckverteilung über der Austrittsfläche
links: Austrittsrandbedingung (B), rechts: Austrittsrandbedingung (C)
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75Eine messtechnische Verifizierung erweist sich aufgrund der Baugröße jedenfalls im
1:1 Modell der Mikroblutpumpen als nicht durchführbar, jedoch lässt sich implizit
durch Vergleich der Geschwindigkeitsverteilung zwischen Messung und Rechnung
auf die Güte der Druckrandbedingung schließen.
4.4.3 Gitterschnittstellen des rotierenden Bezugssystems
In Abschnitt 4.3.2 wurde bereits auf die Verwendung eines rotierenden Bezugssystems
hingewiesen, welches durch spezielle Gitterschnittstellen mit dem stehenden System
verbunden wird. Diese Schnittstellen stellen (für das Lösungsgebiet im jeweiligen
Bezugssystem) Randbedingungen dar. Die Übergabe der Werte zwischen rotierendem
und stehendem System kann dabei auf unterschiedliche Weise erfolgen:
(a) Stufengemittelt (stage interface). Hierbei werden die Strömungsgrößen in der 
Schnittebene über den Umfang gemittelt und an das jeweilig sich anschlie-
ßende System übergeben.
(b) Frozen rotor interface. Hierbei wird von einer festen Anordnung zwischen 
drehendem und stehendem System (i.A. Laufrad und Leitrad) ausgegangen 
und die Werte werden ohne Mittelung übergeben.
Da die zu berechnenden Pumpen über keine Leitvorrichtungen verfügen, ist keine der
Verfahren a priori zu bevorzugen. Es werden daher für das stromaufwärts und das
stromabwärts gelegene Interface jeweils beide Varianten bei einer Modellrechnung der
Parakardialen Pumpe getestet. Die Ergebnisse zeigen, dass sämtliche Kombinationen
auf exakt dasselbe Ergebnis hinsichtlich des Druckaufbaus führen und lediglich
Abweichungen in unmittelbarer Nähe der Schnittstellen aufweisen. Bei allen weiteren
Modellrechnungen wird das frozen rotor interface zu Grunde gelegt.
764.5 Turbulenzmodellierung
Wie bereits in Abschnitt 3.6 erörtert, haben Turbulenzmodelle die Aufgabe, die mit
den Fluktuationsbewegungen in der Strömung einhergehende Energiedissipation und
den quer zur Strömungsrichtung stattfindenden Impulsaustausch zu erfassen. Diese
Effekte setzen jedoch erst mit zunehmendem Einfluss der Trägheitskräfte gegenüber
den Zähigkeitskräften ein. Da sich eine Grenze dieses Übergangs von laminarer zu tur-
bulenter Strömung nur für einfache Strömungsfälle in Form der Reynoldszahl angeben
lässt, ist nur eine sehr grobe analytische Abschätzung für die komplexen Strömungs-
vorgänge in einer Blutpumpe möglich. Ausserdem setzen die gängigen halbempiri-
schen Turbulenzmodelle vollständig ausgebildete Turbulenz voraus und enthalten
weitere Annahmen, die speziell für hohe Reynoldszahlen (> 105 bis 106) zutreffen.
Daher erscheint eine kritische Betrachtung in Hinblick auf die Anwendbarkeit bei
Blutpumpen angebracht. In diesem Zusammenhang ist weiterhin ist zu berücksichti-
gen, dass der Einfluss der turbulenten Dissipiation mit abnehmendem Abstand zur
Wand von den Zähigkeitskräften dominiert wird und in unmittelbarer Wandnähe ver-
schwindet. Dieser Umstand gewinnt ebenfalls besonders dann an Bedeutung für die
Turbulenzmodellierung, wenn die Strömung durch – für Blutpumpen typische –
geringe Wandabstände und niedrige Strömungsgeschwindigkeiten gekennzeichnet ist.
Blutpumpen gängiger Baugröße und Drehzahl (s. Tabelle 4-1 auf Seite 41) weisen
Maschinen-Reynoldszahlen19) in der Größenordnung von 104 bis 105 auf. Die in der
vorliegenden Arbeit untersuchten Pumpen arbeiten in einem Reynoldszahlbereich, der
sich in Abhängigkeit vom gewählten Betriebspunkt von 4500 bis 10 000 erstreckt.
Einige Autoren greifen bei ihren Simulationsstudien auf laminare Rechnungen zurück,
19. Diese wird mit dem Bezugsdurchmesser DB und der dort herrschenden Umfangsgeschwindigkeit 
uB gebildet: Re
ρuBDB
η
-------------------=
77so z.B. /ANDERSON 2000/, aus dessen Angaben sich auf eine Maschinen-Reynoldszahl
von 28 000 schließen lässt. Bei der Mehrzahl der publizierten Simulationsrechnungen
kommen jedoch Turbulenzmodelle zur Anwendung, dabei ausschließlich das k-ε-
Modell mit logarithmischer Wandfunktion.
Welche Annahmen bzgl. der Turbulenzmodellierung im Falle von (Mikro)blutpumpen
getroffen werden können, soll zunächst anhand einiger Vorüberlegungen abgeschätzt
werden:
4.5.1 Analytische Abschätzung der Grenzschichten
Es sei zunächst die die Relativströmung durch den Schaufelkanal stark vereinfacht
betrachtet als Durchströmung eines Rechteck-Kanals mit den Abmessungen L (Länge
der Schaufel), H (Höhe der Schaufel) sowie der Breite , wobei n die Anzahl
der Schaufeln und rm den mittleren Radius des Schaufelkanals bezeichnen. Weiterhin
sei ein blockförmiges Geschwindigkeitsprofil im Kanaleintritt angenommen. Der
Betrag der Geschwindigkeit ergibt sich bei drallfreier Anströmung der Pumpe gemäß
dem Geschwindigkeitsdreieck des Eintritts zu , wobei sich die
Umfangsgeschwindigkeit u aus der Drehzahl und dem Bezugsradius ermitteln lässt
und c aus dem Förderstrom der Pumpe :
 bzw. .
Berechnet man aus diesen Größen zunächst die Reynoldszahl  basierend
auf dem hydraulischen Durchmesser , so lässt sich ein erster Eindruck
gewinnen, welche Strömungsform bei vollständig ausgebildeter, unbeschleunigter
B
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78Kanaldurchströmung vorläge. Die Reynoldszahlen für die Akutpumpe sowie für die
Parakardiale bzw. Linksventrikuläre Pumpe bei jeweils charakteristischen Betriebszu-
ständen sind in Tabelle 4-8 angegeben. Sie liegen bei etwa 5000 und damit eben über
der von Reynolds erstmals für Kanalströmungen angegebenen kritischen Reynolds-
zahl von 2300 (s. z.B. /TRUCKENBRODT 1980/).
Berücksichtigt man weiterhin den Umstand, dass es sich bei der Einströmung in den
Schaufelkanal um eine (beschleunigte) Einlaufströmung handelt, so ist die Entwick-
lung der Grenzschichten an den Kanalwänden von Bedeutung. Unmittelbar hinter der
Schaufelvorderkante bildet sich zunächst eine laminare Grenzschicht aus, die – bei
Abschätzung mittels Plattenströmung gemäß Gl. (4.4) – erst nach einer kritischen
Länge von xkrit/L = 30..35 Schaufellängen in eine turbulente Grenzschicht überginge!
 /SCHLICHTING 1997/ (4.4)
Es existieren ebenfalls Untersuchungsergebnisse zu turbulenten Kanaleinlaufströmun-
gen (z.B. /VOIGT 1995/), diese basieren jedoch durchweg auf Reynoldszahlen von
deutlich über Re = 105 und sind daher auf die hier behandelten Miniaturkreiselpumpen
nicht übertragbar. Die begrenzenden Kanalwände führen zwar zu einer stärkeren
Beschleunigung der Einlaufströmung gegenüber dem Fall der Plattenströmung und
schränken die Anwendbarkeit von Gl. (4.4) daher ein, außerdem ist die Krümmung der
Schaufeln, die Rotation und der adverse Druckgradient in der Pumpe nicht berücksich-
tigt, jedoch kann mit einiger Sicherheit davon ausgegangen werden, dass die kritische
Länge in keinem Falle das Maß einer Schaufellänge unterschreitet.
Es liegt folglich nahe, von einer turbulenten Kernströmung mit laminaren Grenz-
schichten in den Schaufelkanälen der Mikroblutpumpe auszugehen. Aus dieser Kennt-
nis lässt sich nunmehr näherungsweise auf die Dicke der Grenzschicht schließen,
Rex krit,
w
∞
xkrit
ν
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79welche erhebliche Bedeutung für die Auswahl des Turbulenzmodells besitzt. Diese
wurde basierend auf der Theorie der ebenen Platte gemäß Gl. (4.1) berechnet, sowie
unter der Annahme einer laminaren Kanaleinlaufströmungen gemäß /SCHLICHTING
1934/ und gemäß den bei /LANGHAAR 1942/ angegebenen Berechnungsvorschriften
für die laminare Rohreinlaufströmung. Die Ergebnisse sind in der Spalte δlam,99
(Tabelle 4-8) zusammengestellt. Sie zeigen, dass die Grenzschichtdicke etwa 20 bis
25 % der Kanalhöhe beträgt!
An den Rohrwänden des Pumpeneinlaufs sowie ggf. an den Wänden im Abströmgebiet
kann aufgrund der Einlauflänge von turbulenten Grenzschichten ausgegangen werden.
Schätzt man den spezifischen Widerstandsbeiwert unter der Annahme voll ausgebilde-
ter turbulenter Rohrströmung in der Einlaufkanüle mittels Gl. (4.5) ab und errechnet
daraus die Wandschubspannung gemäß Gl. (4.6), so lässt sich die Dicke der viskosen
Unterschicht δ0 (bei y+ = 5) sowie die Grenzschichtdicke δ1 (bei y+ = 70) mittels den
in Gl. (3.18) angegebenen Beziehungen bestimmen (/SCHLICHTING 1997/).
(4.5)
n [min-1] Q [l/min] H[mm]
B
[mm]
L
[mm] Reh xkrit/L δlam,99
 a
 [mm]
a. Die Werte geben die Wandabstände an, bei denen die Strömung eine Geschwindigkeit von 99% der 
lokalen Maximalgeschwindigkeit erreicht hat. Die Abschätzungen folgen der Theorie laminarer Kanal-
einlaufströmung, der ebenen Platte bzw. der laminaren Rohreinlaufströmung. 
AP 55000 2,5 1 4.2 6 4400 31 0.17/0.24/0.27
PKP
LVP
30000 4 1.7 6.5 7 5600 34 0.28/0.29/0.35
Tabelle 4-8: Zusammenstellung der analytischen Grenzschichtdickenabschätzung 
im Schaufelkanal, laminarer Fall nach /SCHLICHTING 1997/, 
/SCHLICHTING 1934/ sowie /LANGHAAR 1942/.
cf 2
κ
Reln
----------- G λ D;( )
2
=
80(G wurde iterativ zu 1,43 bestimmt.)
(4.6)
Die ermittelten Zahlenwerte sind in Tabelle 4-9 angegeben. Auch nach dieser Abschät-
zung ergeben sich Grenzschichtdicken von ca. 20% des Rohrdurchmessers!
4.5.2 Wandrauhigkeit
Die Beschaffenheit der Wände hat einen Einfluss auf die turbulente Strömung. Die
Rauhigkeit der Wände beeinflusst die Strömung jedoch nur dann, wenn sie die Grö-
ßenordnung der viskosen Unterschicht erreicht oder überschreitet. Die durchweg
polierten Bauteile der Mikroaxialpumpen bzw. der Prüfkammern zur Validierungs-
messung bestehen aus den Materialien Polyetheretherketon (PEEK), Polymethyl-
methacrylat (PMMA), Stahl (VA 1.4305) sowie Titan und weisen eine äquivalenten
Sandrauhigkeit ks von unter 0,01 mm auf. Mit den im vorigen Unterabschnitt ermittel-
ten Werten ergibt sich für beide Pumpenvarianten eine Rauhigkeitskennzahl ks+ nach
Gl. (4.7), die um den Faktor 5 unter der für hydraulisch glatte Oberflächen zulässigen
liegt. Im Folgenden wird daher von hydraulischer Glattheit ausgegangen
/SCHLICHTING 1997/.
(4.7)
n [min-1] Q [l/min] D [mm] Red δ0 [mm] δ1 [mm]
AP 55000 2.5 3.7 5350 0.05 0.71
PKP, LVP 30000 4 5.8 5290 0.08 1.12
Tabelle 4-9: Zusammenstellung der analytischen Grenzschichtdickenabschätzung 
im Einlaufrohr, turbulenter Fall
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814.5.3 Vergleichsrechnungen
Die Ergebnisse der analytischen Abschätzungen (Abschnitt 4.5.1) zeigen, dass die
Strömung in den Mikroaxialpumpen erheblich durch Grenzschichteinflüsse geprägt
ist. Die viskosen Kräfte der laminaren Grenzschicht bzw. der viskosen Unterschicht
dominieren weite Bereiche des Strömungsfeldes. Diese Effekte lassen sich durch lami-
nare Simulationsrechnung erheblich besser erfassen als durch Verwendung von Tur-
bulenzmodellen, andererseits müssen dann die durch turbulente Fluktuationen
hervorgerufenen Dissipationseffekte und der turbulente Impulstransport vernachläs-
sigt werden. Turbulenzmodelle hingegen weisen mitunter deutlich unterschiedliche
Eignungen für spezifische Strömungsfälle auf und müssen daher auf den Strömungs-
fall abgestimmt werden (/RODI ET AL. 2000/).
Auf der Basis der Akutpumpe (AP) soll daher eine Auswahl unterschiedlicher Imple-
mentationen und Konfigurationen von k-ε und k-ω-Turbulenzmodellen mit laminaren
Vergleichsrechnungen gegenübergestellt werden, um sowohl über die unterschiedli-
chen Eignungen der Turbulenzmodelle als auch in Hinblick auf die laminare Referenz-
rechnung Aussagen treffen zu können. Darüberhinaus werden die Interdependenzen
zwischen Turbulenzmodell und räumlicher Diskretisierung unter Rückgriff auf die
Aussagen aus Abschnitt 4.3.3 diskutiert.
Bez. Aussen-
strömung Wandschicht
sonst.
Parameter
Gitterbeschränkung
y1+ yn
(A) laminar — — keine keine
(B) k-ε Modell a log. Wandfkt a — 20 < y1+< 100 10
(C) wie (B) skalierte Wandfkt. b — keine 10
Tabelle 4-10: Zusammenstellung der verwendeten Turbulenzmodelle
82Tabelle 4-10 gibt eine Übersicht der untersuchten Konfigurationen wieder. Bei (A)
handelt es sich um einen rein laminaren Ansatz. (B) entspricht dem häufig als „Stan-
dard k-ε“ bezeichneten Modell, in welchem die Wandschicht durch das log. Wandge-
setz gem. Gl. (3.20) modelliert wird. Da dieses Gesetz jedoch keine Gültigkeit in der
viskosen Unterschicht besitzt, wird bei der Berechnung implizit davon ausgegangen,
dass der wandnächste Gitterknoten im Übergangsbereich von Überlappungsschicht
und vollturbulenter Wandschicht liegt (vgl. Abb. 3-4 auf Seite 32), also einen dimen-
(D) wie (B) ε-Modell c UmschaltkriteriumRet = 250 y1
+< 1 10
(D’) wie (D) Umschaltkriteriumµt/µ = 36 y1
+< 1 10
(D’’) wie (D) Umschaltkriterium∆y = 0.3 mm y1
+< 1 10
(E) k-ω Modell d k-ω Modell — y1+< 2 15
(F) wie (B) e wie (E) e — y1+< 2 15
Notationen:
y1
+
: dimensionsloser Wandabstand des wandnächsten Gitterknotens, (s. Gleichung 3.18)
yn: Anzahl der Gitterknoten in der Grenzschicht
Ret: turbulente Reynoldszahl nach Gleichung 3.19, mit L als dimensionsbehaftetem Wandabstand
µt/µ: dimensionslose Wirbelviskosität, µt nach Gleichung 3.13
a. nach /LAUNDER UND SPALDING 1973/
b. nach /GROTJANS 1998/
c. nach /CHEN UND PATEL 1988/
d. nach /WILCOX 1994/
e. nach /MENTER 1994/
Bez. Aussen-
strömung Wandschicht
sonst.
Parameter
Gitterbeschränkung
y1+ yn
Tabelle 4-10: Zusammenstellung der verwendeten Turbulenzmodelle
83sionslosen Wandabstand von ca. 50 bis 70 besitzt20).
Legt man die zuvor abgeschätzten Grenzschichtdicken zugrunde, erhält man für die
wandnächsten Gitterknoten einen geforderten realen Wandabstand gem. Tabelle 4-9
von δ1,AP = 0,7 mm und damit ein Vielfaches der Schaufeldicke! Die Vernetzung des
Kopfspalts zwischen Schaufel und Gehäuse von 0,1 mm ist sogar vollständig unver-
einbar mit den Gitterbeschränkungen der log. Wandfunktion. Aus diesem Grunde wird
das Modell (B) nur zu Vergleichszwecken in die Betrachtungen eingeschlossen.
Die in Modell (C) verwendete Wandfunktion besitzt diese Beschränkung nicht, bei der
dort implementierten Variante wird die Wand mit dem Übergang aus viskoser Unter-
schicht und Überlappungsschicht bei y+ = 11 gleichgesetzt. Dem Vorteil der Gitterun-
abhängigkeit steht allerdings entgegen, dass der Massentransport innerhalb der
viskosen Unterschicht unberücksichtigt bleibt.
Bei allen übrigen Modellen (D) bis (F) handelt es sich um Low-Reynolds-Modelle, bei
denen die Erhaltungsgleichungen vollständig bis an die Wand integriert werden kön-
nen. Dementsprechend ergeben sich hohe Anforderungen an die Vernetzungsdichte
der Grenzschicht. Es muss sichergestellt sein, dass die wandnächsten Knoten innerhalb
der viskosen Unterschicht zu liegen kommen. Aufgrund der in Abschnitt 3.6.4 disku-
tierten Beschränkungen des k-ε-Modells ist in Variante (D) ein modifiziertes Einglei-
chungs-Modell für die Wandschicht integriert. Die Unterscheidung zwischen
Wandschicht und Kernströmung wird dabei auf der Basis eines impliziten Umschalt-
kriteriums getroffen. Die Formulierung der turbulenten Erhaltungsgleichungen auf
Basis der Wirbelfrequenz ω erlaubt hingegen einen stetigen Übergang zwischen
beiden Regionen (Variante (E)). Auf ein Umschaltkriterium kann daher verzichtet
20. lt. /AEA 2000/ wird ein weiterer Toleranzbereich (s. Tabelle 4-10) als zulässig erachtet.
84werden. Modell (F) stellt eine Kombination aus dem k-ε Modell für die Kernströmung
aus (B) und dem k-ω Wandmodell aus (D) dar.
Betrachtet man die aus der Simulationsrechnung ermittelte über der Schaufellänge auf-
getragene Grenzschicht an der Schaufelsaugseite bei halber Kanalhöhe (Abb. 4-18), so
erkennt man zunächst eine relativ gute Übereinstimmung der Geschwindigkeitsver-
läufe aller Modelle mit Ausnahme des Modells (C). Ähnlich der Anströmung einer
ebenen Platte verzögert sich die Strömung in Wandnähe rapide. Dies führt zu der Aus-
bildung einer Grenzschicht mit in Strömungsrichtung zunehmender Dicke. Die saug-
seitige, durch die Schaufelkrümmung verursachte Beschleunigung der Strömung ist an
den wandnahen Vektoren erkennbar, deren Länge zunächst zunimmt und in Richtung
auf die Schaufelhinterkante wieder abnimmt. Die Ablösung im Bereich der Abströ-
mung deutet sich ebenfalls in allen Modellen bis auf (C) bei einer Länge von x/L = 1
an. Bei genauer Betrachtung zeigen die Modelle jedoch unterschiedliche Profilausbil-
dungen in Wandnähe: Das k-ω-Modell führt zu völligeren Profilen als die laminare
Rechnung (A) und das 2-Schicht-Modell (D’)21). Die Grenzschichtdicke δ99 lässt sich
nur näherungsweise ermitteln; die Abbildung zeigt jedoch, dass diese bei allen Model-
len bereits nach ca. 1/3 der Schaufellänge ein Maß von 0,1 mm übersteigt und in etwa
mit den Daten der Abschätzung gem. Tabelle 4-8 übereinstimmt. Bereits aus Abb. 4-
18 geht hervor, dass die Vernachlässigung der viskosen Unterschicht in Modell (C) zu
wesentlichen Unterschieden in der Berechnung der Grenzschichtströmung führt. Auf-
grund der identischen Behandlung der Wandschicht bei den Modellen (E) und (F) sind
erwartungsgemäß auch die in den Abbildungen 4-18 bis 4-21 dargestellten Wandver-
teilungen nahezu identisch und daher zur besseren Übersichtlichkeit nicht gezeigt. 
21. Die Ergebnisse für (D“) weichen nur unwesentlich von (D’) ab und sind daher nicht dargestellt.
85Einen detaillierteren Einblick in die Verhältnisse in Wandnähe erlaubt die logarithmi-
sche Darstellung der Geschwindigkeitsprofile bei halber Kanalhöhe in Abb. 4-19. Die
Abb. 4-18: Vergleich der zu den Modellen (A), (C), (D’) und (E) korrespondierenden 
berechneten Grenzschichtverläufen auf der Schaufelsaugseite (halbe 
Kanalhöhe). Für x/L < 1/3 ist der Verlauf der Grenzschichtdicke skizziert.
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86Wandströmung wird bis zu einer Schichtdicke bis ca. 0,08 mm von den viskosen Kräf-
ten dominiert – erkennbar an dem konvexen Anstieg der Geschwindigkeit. Es folgt ein
Übergangsbereich mit annähernd logarithmischem Verlauf bis schließlich bei einem
Wandabstand von ca. 0.1 mm keine weitere Geschwindigkeitszunahme erfolgt. Her-
vorzuheben ist, dass der Verlauf des durch laminare Rechnung ermittelten Profils (A)
den turbulenten sehr ähnlich ist, mit dem Modell (D) in Wandnähe gar vollständig
übereinstimmt. Dies lässt sich mit den erheblichen Beschleunigungskräften in der Aus-
senströmung erklären. Die starke Abweichung des Wandgesetz-Modells (C) lässt sich
ebenfalls deutlich erkennen. Der Grund liegt in der Implikation einer vernachlässigba-
ren Unterschichtdicke. Die virtuelle Verschiebung des ersten Wandknotens, der einen
dimensionslosen Wandabstand von ca. y+ = 2 besitzt, auf einen Wert von y+ = 11 resul-
tiert in einer erheblichen Überbewertung der Wandgeschwindigkeit. 
Abb. 4-19: Vergleich der Geschwindigkeitsverläufe tangential zur Wand in Wandnähe 
(halbe Kanalhöhe).
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87Wie bereits angedeutet, steht die Form des Geschwindigkeitsprofils (resp. der Verlauf
der Gradienten) in Wandnähe in unmittelbarem Zusammenhang mit der implizit ermit-
telten Wandschubspannung. Der aus den Rechnungen aller Modelle ermittelte Wand-
reibungskoeffizient  ist in den Abbildungen 4-20 (Saugseite) und 4-21
(Druckseite) über die Schaufellänge aufgetragen. Für diesen Beiwert existiert eine
Korrelation nach /WHITE, 1974/ sowohl für laminare, als auch turbulente Grenzschich-
ten einer ohne adversen Druckgradienten parallel angeströmten Platte. Diese sind
ebenfalls in den Abbildungen enthalten. In guter Übereinstimmung mit den analyti-
schen Daten zeigen alle Modelle (wiederum mit Ausnahme von (C)) den rapiden
Abfall der Schubspannung infolge der Wandhaftung an der Vorderkante der Schaufel
Abb. 4-20: Spezifische Wandreibung entlang der dimensionslosen Schaufellänge 
gemäß Rechnung (A), (C) bis (E) sowie analytisch nach /WHITE, 1974/, 
Position: Saugseite.
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88– sowohl saug- als auch druckseitig. Während die Strömung auf der Saugseite einer
Beschleunigung unterliegt, woraus steigende Schubspannungen in der Schaufelmitte
resultieren, verzögert sie sich druckseitig weiter, resultierend in einem (schwachen)
Abfall der Schubspannung. Zum Ende der Schaufel hin beschleunigt sich die Strö-
mung stark durch den mit zunehmendem Nabendurchmesser abnehmenden Gesamt-
querschnitt, deutlich erkennbar in der wachsenden Wandreibung in Abb. 4-21. Der
Vergleich zeigt erheblich deutlichere Abweichungen zwischen den verschiedenen
Modellen als dies aus den Geschwindigkeitsprofilen erkennbar ist. Während die
Anströmung von den Wandschichtmodellen in Übereinstimmung mit den analytischen
Werten und der laminaren Rechnung wiedergegeben wird, weicht die mit k-ω Modell
berechnete Schubspannung um bis zu 30% (Saugseite) bzw. 100% (Druckseite) von
den Ergebnissen der laminaren Rechnung ab. Bis auf leichte Abweichungen in der
Abb. 4-21: Spezifische Wandreibung entlang der dimensionslosen Schaufellänge 
gemäß Rechnung (A), (C) bis (E) sowie analytisch nach /WHITE, 1974/, 
Position: Druckseite.
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89saugseitigen Abströmung führen hingegen die laminare und die 2-Schichtmodellrech-
nungen (D) zu nahezu identischen Resultaten. Erwartungsgemäß haben die unter-
schiedlichen Umschaltkriterien der Modelle (D), (D’) bzw (D“) keinen Einfluss auf die
Vorhersage der Wandreibung. Das skalierbare Wandgesetz (C) liefert aus den bereits
erläuterten Gründen erhebliche Abweichungen zu den übrigen Rechnungen. Das
Modell erscheint ungeeignet, die Auswirkungen der Beschleunigungseffekte im
Schaufelkanal auf die Wandschubspannung zu erfassen.
Die Wandschubspannungen üben einen unmittelbaren Einfluss auf den Druckaufbau
der Pumpe aus: je höher die Wandreibung, desto geringer ist der Druckaufbau und
umgekehrt. Abb. 4-22 zeigt die Resultate des berechneten Druckaufbaus aller verwen-
deten Modelle für einen mittleren und einen hohen Volumenstrom (2 bzw. 2,5
Abb. 4-22: Vergleich des berechneten Druckaufbaus aller Modellkonfigurationen
Anmerkung: Die laminare Rechnung kann bei einem Volumenstrom von 2 lit/min nicht zur Konver-
genz gebracht werden.
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90lit/min). Als Eintrittsrandbedingung wurde gemäß den Ergebnissen aus
Abschnitt 4.4.1 ein 1/7-Potenzgesetz gewählt. Unter Vorgriff auf Kapitel 5 sind eben-
falls die Daten der hydraulischen Experimente dargestellt. Die Ergebnisse stehen in
Einklang mit den bisherigen Erkenntnissen: Die Modelle (C), (E) und (F) führen (auf-
grund niedrigerer Wandschubspannungen) zu teilweise erheblich höheren Druckwer-
ten als die laminare Rechnung (A) und das 2-Schichtmodell (D).
Im Vergleich zu den experimentellen Daten zeigt sich zunächst eine tendenzielle Über-
einstimmung aller Modelle mit Ausnahme von (C). So führt ein höherer Volumen-
strom erwartungsgemäß zu durchweg niedrigeren Druckwerten. Die quantitative
Bewertung zeigt jedoch, dass die laminare Rechnung sowie alle Konfigurationen des
2-Schicht-Modells in guter Übereinstimmung mit der Messung liegen, während die
Varianten des k-ω Modells in Wandnähe den Druckaufbau überbewerten. Die Ver-
wendung des skalierbaren Wandgesetzes in Verbindung mit dem k-ε Modell erweist
sich als vollkommen ungeeignet.
Da diese Ergebnisse in Analogie zu den berechneten Wandschubspannungen liegen,
liegt die Vermutung nahe, dass die Modellierung der wandnahen Strömung dominie-
renden Einfluss auf das Gesamtergebnis hat, während die Modellannahmen bzgl. der
Turbulenzgrößen in der Kernströmung von geringerer Bedeutung sind. Dies zeigt sich
besonders deutlich im Vergleich der Modelle (E) und (F), die bei unterschiedlichen
Turbulenzmodellen für die Kernströmung zu nahezu identischen Druckwerten und
Wandschubspannungen führen. Außerdem legt die gute Übereinstimmung der lamina-
ren Rechnung (in dem konvergierten Fall) mit den experimentellen Daten diesen
Schluss nahe. Um dieser Vermutung nachzugehen, sollen nun die Turbulenzgrößen
einer quantitativen Betrachtung unterzogen werden.
Da alle verwendeten Turbulenzmodelle dem Wirbelviskositätsprinzip zugrunde liegen
(s. “Turbulenzmodellierung” auf Seite 25), kann die Wirbelviskosität ηt als Ver-
91gleichsgröße für die Intensität der Turbulenz herangezogen werden. Aus Gl. (3.11)
wird ersichtlich, dass die Impuls-Erhaltungsgleichungen für kleine Verhältnisse der
dimensionslosen Wirbelviskosität ηt/η in die Navier-Stokes-Gleichung für laminare
Strömung (Gl. (3.4a) ff.) übergehen, für große Verhältnisse hingegen einen turbulen-
ten Verlustbeitrag beschreiben.
Die Auswertung der Modellrechnungen ergibt, dass die (dimensionslose) Wirbelvis-
kosität ηt/η bei den k-ω basierten Modellen (E) u. (F) einen Wert von 5 nicht über-
steigt, bei dem skalierbaren Wandgesetz (C) ein Maximum von etwa ηt/η = 20 erreicht
und diesen Wert bei den Eingleichungs-Modellen (D) bzw. (D’) u. (D“) deutlich über-
trifft, mit einem Maximalwert von etwa ηt/η = 60. Für eine Einordnung dieser Werte
sei auf Messungen von LAUFER und KLEBANOFF zurückgegriffen (/WHITE, 1974/), die
für das Maximum der ηt/η-Verteilung in turbulenter Rohrströmung bei ReD = 5⋅105
einen Wert von 700 bzw. in turbulenter Plattenströmung bei Reδ = 7,5⋅104 einen Wert
von 194 ergeben haben. Daraus kann geschlossen werden, dass die mit den unter-
schiedlichen Modellen berechnete Turbulenz als vergleichsweise schwach anzusehen
ist. Der Grund für die recht unterschiedlich ausfallende Vorhersage der Wandschicht-
Modelle liegt in den verschiedenen Modellansätzen: Während das k-ω Modell algebra-
ische Formulierungen für die Verteilung der Wirbelfrequenz in der Wandschicht ent-
hält, wird bei den Ein-Gleichungs-Modellen auf Dämpfungsfunktionen
zurückgegriffen. Das Resultat auf die berechnete Verteilung der Wirbelviskosität ist
offensichtlich erheblich.
In Hinblick auf die Druckgrößen in Abb. 4-22 ergibt sich dennoch ein scheinbarer
Widerspruch: Obwohl die Wirbelviskosität bei den Eingleichungsmodellen die mole-
kulare Viskosität in Strömungsbereichen um den Faktor 50 übersteigt, äußert sich dies
kaum im Gesamtdruckaufbau der Pumpe! Betrachtet man jedoch die Impuls-Glei-
92chung (Gl. (3.11)), so erkennt man, dass der Beitrag zum Impulsverlust proportional
zum Produkt aus den Viskositäten und der zweiten Ableitung der Geschwindigkeit
(also der Änderung des Spannungszustandes) ist. Daraus lässt sich folgern, dass nur
dann ein turbulenzbedingter Impulsverlust erfasst wird, wenn eine hohe Wirbelvisko-
sität in Verbindung mit hohen Geschwindigkeitsgradienten auftritt. Dies sei an einem
beliebig herausgegriffenen Geschwindigkeitsverlauf an Modell (D“) erläutert: Geht
man von den Vereinfachungen einer einfachen Scherschicht aus, so lässt sich die
Impulsgleichung folgendermaßen anschreiben:
.
Abb. 4-23 zeigt die qualitativen Verläufe der Tangentialgeschwindigkeit u sowie der
Änderung der Scherrate . In Verbindung mit der ebenfalls dargestellten Verteilung
der Wirbelviskosität ηt/η wird deutlich, dass im wandnahen Bereich hohe Änderungen
der Scherrate auftreten, diese in der Kernströmung jedoch verschwinden, während es
sich mit der Wirbelviskosität genau entgegengesetzt verhält. Dieses einfache Beispiel
kann nun dahingehend interpretiert werden, dass der Einfluss der Wirbelviskosität auf
die Impulsgleichung vernachlässigbar ist, da das Produkt aus ηt und  im gesamten
Strömungsfeld klein gegenüber dem Produkt aus η und  ist. Folglich ist der Ein-
fluss der Turbulenz auf den Impuls und damit auf den Druckaufbau der Pumpe ledig-
lich dort zu erwarten, wo hohe Gradienten in der wandfernen Strömung auftreten, also
in freien Scherschichten, wie sie beispielsweise in der unstetigen Erweiterung der
Pumpenabströmkammer auftreten.
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93Zusammenfassend kann geschlossen werden, dass der Zähigkeitseinfluss im gesamten
Bereich der berechneten Akutpumpe so bedeutend ist, dass die Integration eines Tur-
bulenzmodells in die Berechnung der Schaufelkanalströmung hinfällig erscheint
(gleichwohl muss von einer wenn auch schwach ausgeprägten turbulenten Strömung
ausgegangen werden). Der Vergleich mit dem Experiment sowie die Analyse der
berechneten Strömungsdaten bestätigen den vernachlässigbaren Einfluss der turbulen-
ten Größen. Es muss jedoch in Betracht gezogen werden, dass laminare Rechnungen
erheblich schwächere Konvergenzneigung aufweisen (so lässt sich bspw. keine aus-
konvergierte laminare Lösung für einen Betriebspunkt von 2 lit/min erzeugen). Außer-
dem tritt in der strahlartigen Abströmung der Pumpe insbesondere bei unstetigen
Erweiterungen (s. Lösungsgebiet in Abb. 4-1) hohe lokale Turbulenzproduktion und
damit Energiedissipation auf, deren Nichtberücksichtigung bei Verwendung eines
Abb. 4-23: Exemplarische Darstellung der qualitativen Verläufe von 
Tangentialgeschwindigkeit und Änderung der Scherrate sowie 
Wirbelviskositätsverteilung. Position Kanalmitte, Druckseite
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94laminaren Modells zu erheblichen Fehlinterpretationen führt. Es ist daher angebracht,
ein Turbulenzmodell einzusetzten, welches im Bereich der Beschaufelung möglichst
wenig von der laminaren Lösung abweicht. Die vorstehenden Ergebnisse legen daher
die Verwendung des 2-Schichtmodells (D) nahe, wobei kein signifikanter Einfluss des
Umschaltkriteriums (D / D’ / D“) festgestellt werden kann.
Die vorliegenden Ergebnisse sind auf die Simulationsmodelle der Parakardialen und
Linksventrikulären Pumpe übertragbar, da diese gem. Abschätzung (s. Tabelle 4-8 und
Tabelle 4-9) einen noch stärkeren Einfluss der viskosen Wandschichten erwarten las-
sen.
4.6 Alternative Fließgesetze
Das Fördermedium Blut besitzt ein komplexes, nicht-newtonisches Fließverhalten, das
von zahlreichen Faktoren abhängig ist /PAUL 2000/. Gemeinhin wird bei Simulations-
rechnungen jedoch von newtonischen Fluideigenschaften ausgegangen, (s.
Abschnitt 4.1). Einen wesentlichen Beweggrund, der auch für die vorliegende Arbeit
von ausschlaggebender Bedeutung ist, stellt die Vergleichbarkeit hydraulischer Unter-
suchungen dar, in denen in der Regel ein newtonisches Blutersatzfluid, zumeist
Wasser-Glycerin, eingesetzt wird. Das Mischungsverhältnis wird so gewählt, dass die
Viskosität bei einer Temperatur von 20°C der physiologischen Blutviskosität und die
Dichte der von Blut entspricht. Diese Annahme impliziert newtonisches Fließverhal-
ten; diese ist im Falle von Blut ab einer Scherrate  erfüllt. In diesem
Bereich beträgt die dynamische Viskosität von Humanvollblut ηBlut = 3,6 mPa s
(/WHITMORE 1968/). Für Scherraten oberhalb und unterhalb dieser Grenze sind zahl-
reiche Messungen in Blut durchgeführt worden, die unter der Annahme der Homoge-
nität von Blut (!) in Scherversuchen zu Fließkurven führen, die den Zusammenhang
u∂
y∂----- γ
·
= l00s 1–=
95von Schubspannung und Scherrate beschreiben. Eine Übersicht geben /PAUL 2000/
und /EILERS 1997/.
Um eine Aussage über die Gültigkeit der Annahme newtonischen Fließverhaltens in
Bezug auf die numerische Berechnung der Blutströmung treffen zu können, und um
die Abweichung hydraulischer Messungen mit Blut und Ersatzflüssigkeit bewerten zu
können, wird ein um Angaben nach /MERILL UND PELLETIER 1967/ erweitertes Fließ-
gesetz implementiert, welches auf der Casson-Gleichung /CASSON 1959/ beruht.
Dieses Fließmodell ist zur Integration in ein Strömungssimulationsprogramm geeig-
net, da es durch zahlreiche experimentelle Untersuchungen validiert ist, für einen
großen Scherbereich gültig ist, und einfach numerisch implementierbar ist /EILERS
1997/. Das Casson-Gesetz postuliert den Zusammenhang:
. (4.8)
τy entspricht darin der „Fließgrenze“, also der Schubspannung, unterhalb derer das
Blut Festkörperverhalten zeigt. /MERILL und PELLETIER 1967/ bestimmten durch die
Untersuchung einer großen Zahl von Blutproben die Konstanten der Casson-Glei-
chung. Basierend auf diesen Untersuchungen wird der Gültigkeitsbereich der eigentli-
chen Casson-Gleichung auf den Scherratenbereich  eingeschränkt. Für
den Bereich oberhalb von  wird gemäß obiger Annahme newtonisches
Fließverhalten angenommen. Der Bereich zwischen und  kann
nach /Eilers 1997/ durch eine Linearisierung angenähert werden. Damit ergeben sich
folgende scherratenabhängige Teilbereiche:
, für  (Casson-Gleichung)
, für  (linearisierter Übergangsbereich)
τ τy s γ
·
⋅+=
0 γ· 20 s l–≤ ≤
γ· l00 s l–=
γ· 20 s l–= γ· l00 s l–=
τ τy s γ
·
⋅+= 0 γ· 20 s l–≤ ≤
τ A γ· B+⋅= 20 s l– γ· l00 s l–<≤
96, für  (newtonischer Bereich)
mit folgendem Konstantensatz:
τy = 4 mPa; s = 0,055 ; A = 2,853 mPa s; B = 38,516 mPa; η = 3,24 mPa s
für eine Temperatur von 36° Celsius und einen Hämatokrit von 40%.
Für die numerische Implementierung werden die Fließgesetze so umgeformt, dass sich
eine scheinbare Viskosität ηs als Funktion der Scherrate  ergibt. In den drei Berei-
chen gilt dann für diese Größe:
, für  (Casson-Gleichung)
, für  (linearer Übergangsbereich)
, für  (newtonischer Bereich).
Der Spannungstensor wird nach folgender Hypothese in eine skalare Vergleichsgröße
überführt:
,
aus der die scheinbare Viskosität für jeden Iterationsschritt implizit bestimmt wird.
Zur Abschätzung des Einflusses eines nicht-newtonischen Fließmodells wird eine
Simulationsrechnung mit linearem Fließgesetz und eine mit dem angeführten Modell
durchgeführt. Der Vergleich wird exemplarisch an der Akutpumpe bei einer Betriebs-
drehzahl von 55 000 min-1 und einem Volumenstrom von 2,25 lit/min vorgenommen.
Die Viskosität bei newtonischer Rechnung wird der scheinbaren Viskosität im linearen
Bereich des nicht-newtonischen Fließgesetztes gleichgesetzt.
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97Der Druckaufbau der Pumpe ergibt sich als Differenz zwischen den gemittelten
Größen der Austritts- und Eintrittsebene:
Der Unterschiedsbetrag zwischen newtonischer und nicht-newtonischer Rechnung
beträgt etwa 6%. Dies liegt in guter Übereinstimmung mit experimentellen Daten von
/MARSEILLE 2001/, der für eine vergleichbare Mikroaxialpumpe bei mittleren Volu-
menströmen Abweichungen im Druckaufbau zwischen Blut (Hkt. 44%) und Wasser-
Glycerin von ca. 5 bis 10% ermittelte.
Der Grund für den niedrigeren Druckaufbau bei Verwendung des Fließgesetzes nach
Casson-Merill-Pelletier (CMP) liegt darin, dass die scheinbare Viskosität bei niedrigen
Scherraten, welche typischerweise in der Außenströmung auftreten, höher liegt als die
newtonische Viskosität. In Wandnähe ist sie jedoch (aufgrund der hohen Gradienten)
gleich. Somit muss die Scherrate an der Wand bei gleichbleibendem Volumenstrom
ansteigen. Da die Wandschubspannung proportional zum Produkt aus Viskosität und
Scherrate ist, ist der Druckverlust bei nicht-newtonischer Rechnung höher.
Abb. 4-24 zeigt das Verhältnis der berechneten Scherraten beider Fließgesetze im
Längsschnitt der Akutpumpe. Es ist zu erkennen, dass die Scherraten bei CMP-Rech-
nung in Wandnähe bis zu 10% über denen der newtonischen Rechnung liegen und
diese in der Aussenströmung nur um ca. 1% unterschreiten. Eine detailliertere Inter-
pretation erlaubt Abb. 4-25. Gezeigt ist die kumulierte Verteilung der Scherraten im
Strömungsfeld für beide Rechnungen. Die Darstellung beschränkt sich auf den Aus-
schnitt von , den Bereich der Casson-Gleichung bzw. des linearisierten
Übergangs. Sie zeigt zum einen, dass ein Anteil von lediglich 0,4 % des Gesamtvolu-
2,25 lit/min Newtonisch Casson-Merill-Pelletier Differenzbetrag
Druckaufbau [mmHg] 88,2 83,0 5,2 (6%)
Tabelle 4-11: Vergleich des Druckaufbaus newtonisch vs. nicht-newtonisch
0 γ· l00 s l–< <
98Abb. 4-24: Verhältnis der Scherraten zwischen nicht-newtonischer und newtonischer 
Rechnung umfangsgemittelt im Längsschnitt der Akutpumpe
Abb. 4-25: Kumulative Verteilung der Scherrate im Strömungsfeld bei newtonischer 
und nicht-newtonischer Rechnung
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99mens in der Pumpe einer Scherrate von weniger als 100 s-1 ausgesetzt ist, und damit in
den nicht-newtonischen Bereich fällt und zum anderen, dass das Casson-Fließgesetz
zu insgesamt höheren Scherraten führt und damit der Anteil in dem dargestellten
Bereich sinkt. So lässt sich für das Casson-Modell ein Volumenanteil von 0,37 % für
 ablesen.
Zusammenfassend lässt sich festhalten, dass die Scherraten in den berechneten
Mikroaxialpumpen überwiegend in einem Bereich liegen, der nach dem Casson-
Modell als linear betrachtet wird. Dennoch erhöhen sich die Wandschubspannung und
damit die Reibungsverluste, so dass der berechnete Druckverlust sinkt. Die in der Lite-
ratur übliche Annahme newtonischer Rechnung für Blutströmung ist jedenfalls für die
betrachteten Pumpen nur eingeschränkt zulässig. 
Es muss jedoch darauf hingewiesen werden, dass das Casson-Modell von der
Annahme ausgeht, Blut könne als homogene Suspension betrachtet werden. Effekte
der Randentmischung, die bereits experimentell nachgewiesen werden konnten
(/GOLDSMITH 1986/), werden somit nicht erfasst. Es ist zu vermuten, dass die mit der
Randentmischung einhergehende Reduktion der Viskosität in Wandnähe zu einer
gegenläufigen Wirkung auf die Schubspannung führt.
Im Rahmen dieser Arbeit steht die Annahme newtonischen Fließverhaltens ungeachtet
der obigen Ausführungen in Einklang mit den hydraulischen Untersuchungen und der
experimentellen Validierung, da hierbei durchweg newtonisches Blutersatzfluid ein-
gesetzt wird.
4.7 Numerische Lösung
Die Diskretisierung der Erhaltungsgleichungen auf den Gitterknoten führt in Verbin-
dung mit den Randbedingungen auf ein umfangreiches System von nicht-linearen
Gleichungen, die (nach einer Linearisierung) iterativ gelöst werden. Da ein kommer-
0 γ· l00 s l–< <
100zieller Strömungslöser eingesetzt wird, (CFX-TASCflow), soll die Arbeitsweise des
Gleichungslösers hier nicht näher behandelt werden. Eine detaillierte Beschreibung
des verwendeten Mehrgitterverfahrens findet sich bei /AEA 2000/. Gleichwohl ist es
für eine Beurteilung der berechneten Größen – insbesondere für den experimentellen
Abgleich – von Bedeutung, in wie weit die Berechnungsparameter des Lösers das
Simulationsergebnis beeinflussen, sowie welche Abbruchbedingungen bei hinreichen-
der Genauigkeit gültig sind. In den einschlägigen Publikationen (Abschnitt 4.1)
werden keine Angaben zur Wahl der Diskretisierungsverfahren bzw. zu Abbruchkrite-
rien gemacht.
4.7.1 Diskretisierungsverfahren
Am Simulationsmodell der Akutpumpe werden 4 verschiedene Diskretisierungsver-
fahren eingesetzt und anhand des berechneten Druckaufbaus verglichen. Folgende
Verfahren werden verwendet:
1. Hybridverfahren (EDS, kombiniertes Aufwind- und Zentraldifferenzenverfah-
ren); Genauigkeit: 1. Ordnung
2. Gerichtetes Aufwindverfahren (SUDS) mit massengemittelter Bestimmung der 
Aufwindwerte (überlagert mit 5% reinem Aufwindverfahren);
Genauigkeit: 1. Ordnung
3. Gerichtetes Aufwindverfahren mit linearer Interpolation der Aufwindwerte und 
Korrektur der negativen Koeffizienten (mod. LPS); Genauigkeit: 2. Ordnung
4. Gerichtetes Aufwindverfahren mit linearer Interpolation der Aufwindwerte 
(LPS); Genauigkeit: 2. Ordnung
Alle Verfahren werden sowohl mit als auch ohne Zusatztermen zur Korrektur der phy-
sikalischen Konvektion (Physical Advection Correction, PAC) getestet. Obwohl der
101Effekt der unterschiedlichen Ansätze stark vom jeweiligen Strömungsproblem abhän-
gig ist (diffusive vs. konvektive Flüsse, Stärke der (Druck-)Gradienten, etc.) kann
generell davon ausgegangen werden, dass die aufgeführten Verfahren in der Reihen-
folge ihrer Nennung zu Lösungen höherer Genauigkeit führen, jedoch mit abnehmen-
der Stabilität behaftet sind. Dies gilt ebenfalls für das Zuschalten der PAC-Terme.
Abb. 4-26 zeigt den Vergleich des berechneten Druckaufbaus bei Verwendung der
unterschiedlichen Diskretisierungsparameter. Zum einen ist zu erkennen, dass die Ver-
fahren mit steigender Genauigkeit zu leicht niedrigeren Druckwerten führen und sich
damit der experimentell ermittelten Referenzgröße annähern. Es ist jedoch bemerkens-
wert, dass die Verwendung der Verfahren 2. Ordnung beim vorliegenden Strömungs-
problem nur einen geringfügigen Einfluss auf das Ergebnis nehmen. Ausschlaggebend
ist jedoch die Zuschaltung der PAC-Terme. Diese bewirken eine Reduzierung des
berechneten Druckaufbaus um ca. 5% bei allen eingesetzten Verfahren und liefern
damit Werte, die in guter Übereinstimmung mit dem Experiment liegen.
Abb. 4-26: Einfluss des Diskretisierungsverfahrens auf das Ergebnis einer 
exemplarisch herausgegriffene Simulationsrechnung
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102Obwohl die aus dieser exemplarischen Rechnung abgeleiteten Aussagen keinesfalls
allgemeine Gültigkeit haben können, da die Strömungsverhältnisse in Abhängigkeit
von Betriebszustand und Pumpengeometrie variieren, können sie als grobe Einschät-
zung der durch die Diskretisierung auftretenden Ungenauigkeit der numerischen
Lösung dienen. Für alle weiteren Modellrechnungen wird grundsätzlich das Verfahren
Nr. 3 mit PAC eingesetzt, da es eine erheblich besseres Konvergenzverhalten als das
reine LPS (Nr. 4) aufweist. In Ausnahmefällen bei mangelnder Konvergenz wird auf
Verfahren Nr. 2 zurückgegriffen.
4.7.2 Iterative Lösung
Die Gleichungssysteme werden pseudo-instationär mit einem impliziten Verfahren
gelöst. Dabei wird der quadratische Mittelwert sowie der Maximalwert der dimensi-
onslosen Residuen aller Erhaltungsgleichungen als Maß für die Annäherung an die sta-
tionäre Endlösung herangezogen. Bei einer stark abweichenden Startlösung nehmen
diese Größen Werte der Ordnung 1 an. Die Rechnung wird abgebrochen, wenn die
maximalen Residuen 5 Größenordnungen darunter liegen (<10-5); die quadratischen
Mittelwerte liegen dabei i.d.R. mehrere Größenordnungen darunter (<10-7). Es ist wei-
terhin anzumerken, dass die Residuen der Kontinuitätsgleichung generell um den
Faktor 100 kleiner sind als die der Impulsgleichungen.
Die Konvergenzrate ist von vielen Faktoren abhängig. Hierzu zählen Gittereigenschaf-
ten (s. Abschnitt 4.3.3), Wahl der Randbedingungen (s. Abschnitt 4.4), Diskretisie-
rungsverfahren (s. Abschnitt 4.7.1), die Turbulenzmodellierung (s. Abschnitt 4.5)
sowie allgemein die Komplexität des Strömungsproblems. 
Die Rechnungen werden auf Hochleistungsrechnern (>1 GFlop) des Rechenzentrums
der RWTH Aachen zum Teil in Parallelverarbeitung durchgeführt. Der Hauptspeicher-
bedarf beträgt je nach Umfang des Rechengitters bis zu 1,5 GByte. Die Rechenzeiten
103sind lastabhängig und variieren mit der Größe des Rechengitters: in der Regel lassen
sich konvergierte Lösungen jedoch in einem Zeitrahmen von unter 24 h Prozessorzeit
pro Betriebspunkt erreichen.
4.8 Zusammenfassung der Modelleigenschaften
Im Kapitel "Simulationsmodell" sind die grundlegenden Annahmen, die in Kapitel 3
dargelegt wurden, um für die untersuchten Mikropumpen spezifische Vereinfachun-
gen ergänzt worden. Weiterhin sind durch Vergleichsrechnungen und analytische
Abschätzungen die erforderlichen Gittereigenschaften, Randbedingungen und Modell-
parameter ermittelt worden. Die folgende tabellarische Zusammenstellung fasst die
Ergebnisse dieses Kapitels noch einmal zusammen:
Kategorie Erläuterung
Fluideigenschaften
allg. Annahmen isotherm, inkompressibel (ρ = 1060 kg/m3)
Fließverhalten newtonisch (η = 3,6 mPa)
Diskretisierung des Berechnungsgebietes
Lösungsgebiet schließt Peripherie mit ein (Ansaugrohr, Auslasskam-
mer), Ausnutzung von 180°-Periodizität
Zeitdiskretisierung rot. Bezugssystem quasi-stationär, „frozen-rotor“-
Schnittstelle zwischen Absolut- und Relativsystem
Gittergröße (AP/PKP/LVP) 10/24/35 Blöcke, 384000/409000/304000 Zellen
Knotenverteilung iterativ (3 Iterationen) durch Kontrolle der Grenz-
schichtauflösung, Einhaltung der y+-Kriterien
Randbedingungen
Einstromrand 1/7-Potenzgesetz
Austrittsrand Spezifikation des Mitteldrucks, Nullgradienten für 
Normalkomponente der konvekt. Beschleunigung
Tabelle 4-12: Zusammenstellung der pumpenspezifischen Modelleigenschaften
104Wände Wandschubspannung, Wandimpermeabilität
Turbulenzmodellierung
allg. Annahmen Isotropie, hydraulische Glattheit, Wirbelviskositäts-
prinzip
Strömungsform schwach turbulent, großer Einfluß der Grenzschichten
Turbulenzmodell 2-Schicht-“low-Re“-Modell, Aussenströmung: k-ε 
Numerische Lösung
Diskretisierungsverfahren gerichtetes Aufwindverfahren mit lin. Interpolation 
der Aufwindwerte, 2. Ordnung genau, physical advec-
tion correction
Abbruchbedingung Maximalresiduen von 10-5
Kategorie Erläuterung
Tabelle 4-12: Zusammenstellung der pumpenspezifischen Modelleigenschaften
5 Validierung
Die Validierung des Simulationsmodells durch Vergleich mit dem Experiment ist eine
Voraussetzung für die weitere Nutzung der numerisch ermittelten Strömungsdaten.
Die Notwendigkeit dieser Validierung ergibt sich aus der Vielzahl der in den vorste-
henden Kapiteln dargelegten vereinfachenden Annahmen, die der physikalischen und
mathematischen Modellierung zu Grunde liegen. Obwohl viele dieser Annahmen sich
durch allgemeine Abschätzungen und Vergleichsrechnungen bewerten lassen (dies
wurde im Kontext bereits vorgenommen), verbleibt eine Unsicherheit über die Zuläs-
sigkeit der getroffenen Annahmen und damit über die Gültigkeit der aus dem Modell
abgeleiteten Aussagen. Diese Unsicherheit kann durch Vergleich mit dem Experiment
eliminiert werden.
In diesem Kapitel wird die Validierung des diskutierten Simulationsmodells anhand
hydraulischer Messungen sowie eines Verfahrens zur Strömungsvisualisierung
demonstriert. Ist die Validität des Simulationsmodells experimentell nachgewiesen,
kann sie – in Grenzen – auch für ähnliche Strömungen (bei z.B. leicht geänderter Geo-
metrie) als gesichert angenommen werden.
5.1 Hydraulische Validierung
Die experimentelle Ermittlung der integralen Strömungsgrößen (Druckaufbau über der
Pumpe, Volumenstrom) kann erste Anhaltspunkte für die Modellvalidität liefern.
Dabei wird zum einen die absolute Übereinstimmung zwischen berechneten und
gemessenen Betriebspunkten betrachtet, zum anderen die Charakteristik der Drossel-
kurven verglichen. Die hydraulische Validierung ist jedoch mit dem Nachteil behaftet,
dass kein detaillierter Vergleich von Strömungsvorgängen im Inneren der Pumpe mög-
106lich ist, und damit bei Abweichungen zwischen Experiment und Rechnung kaum
Rückschlüsse auf die Ursachen gezogen werden können.
5.1.1 Versuchsaufbau
Für die hydraulischen Untersuchungen wird die in vivo vorherrschende Peripherie der
Pumpe abgebildet. Hierbei werden in Übereinstimmung mit den Annahmen bzgl. des
Lösungsgebietes einige geometrische Vereinfachungen getroffen, die bereits in
Abschnitt 4.3.1 auf Seite 44ff. aufgeführt sind. Für die Baugröße der Akutpumpe
sowie die der Parakardialen und der Linksventrikulären Pumpe wird jeweils eine Test-
kammer aufgebaut, deren Aufbau exemplarisch für die 4mm-Variante in Abb. 5-1
gezeigt ist. 
Abb. 5-1: Schnitt durch die Testkammer für Rotoren der Baugröße 4 mm.
107Der gewählte Aufbau erlaubt den Austausch von Rotoren, ohne eine vollständige
Demontage des Prüfstands erforderlich zu machen. Hierzu wird das Motorgehäuse der
Originalpumpe nachgebildet (1) und der integrierte Pumpenmotor durch einen aussen-
liegenden Antrieb (2) ersetzt. Die Antriebsleistung wird über eine Magnetkupplung (3)
an die Rotorwelle (4) übertragen, die rotorseitig über ein Gleitlager und kupplungssei-
tig über ein Wälzlager getragen wird. Da Welle und Lager mit dem Fördermedium in
Kontakt kommen, ist zwischen den Flanschen der Magnetkupplung eine Dichtmemb-
ran (5) angeordnet. Auf diese fest montierte Antriebseinheit kann nun das transparente
PMMA-Aussengehäuse (6) geschoben werden, welches über einen zylindrischen Sitz
zentriert wird. Im vorderen Teil des Gehäuses, dessen Bohrung die Pumpenkanüle
nachbildet (7) sowie im Abströmbereich, welcher der Aorta entspricht (8), sind 4
Druckbohrungen (∅ 1 mm) angebracht (9). Das Fördermedium tritt über einen Kegel-
stutzen (10) in den Anströmkanal ein und verlässt die Kammer über einen radialen
Stutzen im Auslassbereich (11).
Die Testkammer wird in ein Kreislaufsystem integriert, welches schematisch in
Abb. 5-2 dargestellt ist. Das Fördermedium (Wasser-Glycerin) wird aus einem offenen
Reservoir angesaugt. Um ein Aufheizen des Mediums (und die damit verbundene Vis-
kositätsänderung) im Betrieb zu verhindern, wird das Reservoir mittels Kühlelementen
auf Raumtemperatur gehalten. Die Signale des Durchflussmessgerätes (Magflo 5000,
Danfoss, Offenbach) und der Drucksensoren (PVB, Kirchseeon) werden über einen
AD-Wandler zu einem PC übertragen und mittels eines Messwerterfassungspro-
gramms auf der Basis von Labview (National Instruments, Austin, Texas, USA) auf-
gezeichnet22). Durch die Kühlschleife, die Schlauchverbindungen und den
Durchflussmesser entstehen hohe Druckverluste im Kreislauf, die den Betriebsbereich
22. Das Messwerterfassungsprogramm und die Konzeption des Messaufbaus wurde dankenswerter-
weise maßgeblich entwickelt von Herrn F. Neudel, Helmholtz-Institut.
108des Testrotors stark begrenzen. Diese Verluste werden durch eine weitere Anordnung
kompensiert (in Abb. 5-2 grau hinterlegt und eingerahmt): Eine Zusatzpumpe sorgt in
einem der Testkammer vorgeschalteten Druckbehälter für eine statische Vorlast, die
durch eine Regelung konstant gehalten wird. Im stationären Betrieb sind entsprechend
die Volumenströme durch die Testkammer und die Zusatzpumpe gleich. Auf diese
Weise ist es möglich, nachlastfreie Betriebszustände zu fahren. Über die als servo-
getriebene Schlauchquetsche ausgeführte Drossel kann die Nachlast der Pumpe unab-
hängig von der Kompensation stufenlos erhöht werden. Die Drehzahl wird dabei über
die Motorsteuerung fest eingestellt.
5.1.2 Durchführung
Nachdem das Kreislaufsystem blasenfrei mit Wasser-Glycerin (Viskosität 3,6 mPas)
befüllt ist, wird eine konstante Vorlast von 200 mmHg eingestellt. Zur Erfassung der
Betriebspunkte wird nun der Motor mit einer festen Drehzahl betrieben. Im stationären
Betrieb stellt sich nun eine konstante Temperatur im System ein, die über die Kühlele-
Abb. 5-2: Kreislaufsystem
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109mente um ca. 4° C auf Raumtemperatur abgesenkt und im Verlaufe der Messung regel-
mäßig kontrolliert wird. Nun wird die anfangs vollständig geöffnete Drossel
sukzessive geschlossen und die korrespondierenden Werte des Förderstroms und der
Druckdifferenz aufgezeichnet (Drosselkurve). Besonders bei kritischen Betriebszu-
ständen außerhalb des Auslegungspunktes der Pumpe treten Schwankungen der Fluss-
und Drucksignale auf, daher wird eine zeitliche Mittelung durchgeführt.
5.1.3 Auswertung und Vergleich mit der Rechnung
Die experimentell ermittelten Drosselkurven werden mit den Daten der Simulation
verglichen. Bei den verwendeten Simulationsmodellen sind die Ergebnisse der in
Kapitel 4 vorgestellten Analysen berücksichtigt. Eine Simulationsrechnung wird
durch je einen Betriebspunkt repräsentiert, so dass zahlreiche Rechnungen für die
Ermittlung der charakteristischen Drosselkurve durchzuführen sind. Nicht für alle
Betriebszustände lassen sich jedoch konvergierte Lösungen erhalten. Dies tritt insbe-
sondere bei Betriebspunkten auf, die durch niedrige Volumenströme gekennzeichnet
sind. Es ist daher zu vermuten, dass aufgrund von (instationärer) Strömungsablösung
keine stationäre Lösung und daher keine Konvergenz erzielt werden kann.
Abb. 5-3 zeigt den Vergleich von gemessenen Drosselkurven der Linksventrikulären
Pumpe bei Drehzahlen von n = 25000, 30000 sowie 32500 min-1 mit berechneten
Betriebspunkten. Die dargestellten Messdaten unterliegen einer im Messsystem
bedingten Variabilität (s.u.). In Abb. 5-3 ist daher eine exemplarische Messung
gezeigt. Die Charakteristik des Kennlinienverlaufs wird dabei vom Simulationsmodell
gut erfasst: Während zu höheren Volumenströmen in Messung und Rechnung hin ein
linearer Zusammenhang zwischen Förderstrom und Druckaufbau erkennbar ist,
weisen die Kurven links vom Auslegungspunkt (4,5 lit/min bei 30000 min-1) einen
Sattel auf, der durch eine mit sinkendem Förderstrom zunehmende Fehlanströmung
mit saugseitiger Ablösung begründet werden kann (vgl. Abschnitt 6.2.2). Dieser Sattel
110wird bei Auslegungsdrehzahl vollständig von der Simulation erfasst. Der Einfluss der
Drehzahl auf den Verlauf der Drosselkurven wird vom Modell ebenfalls sehr gut reprä-
sentiert. Die berechnete Verschiebung der Kurven infolge Drehzahländerung von
25000 auf 30000 respektive 32500 min-1 entspricht exakt dem gemessenen Betrag. Es
muss allerdings festgestellt werden, dass die Übereinstimmung der Betriebspunkte mit
zunehmendem Förderstrom abnimmt, von der Simulation wird eine geringere Strö-
mungsarbeit vorhergesagt als im Experiment nachgewiesen. Diese Tendenz zeigt sich
bei allen betrachteten Drehzahlen.
Eine analoge Vergleichsstudie wird für die Akutpumpe durchgeführt. Die Ergebnisse
zeigt Abb. 5-4. Um die Daten der Simulation bzgl. der Messungenauigkeit einordnen
zu können, werden bei der Auslegungsdrehzahl von 55000 min-1 10 Messungen je
Betriebspunkt ausgewertet. Jeder dieser Messungen geht ein Aus- und Wiedereinbau
des Rotor voraus, die Viskosität des Förderfluids wird jeweils überprüft und die
Drucksensoren einer Neukalibrierung unterzogen. Die Fehlerbalken in Abb. 5-4
Abb. 5-3: Vergleich der Drosselkurven aus Rechnung und Experiment,
Linksventrikuläre Pumpe
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111zeigen die Standardabweichung der n=10 Messwerte pro Betriebspunkt. Es ist deutlich
erkennbar, dass (trotz zeitlicher Mittelung) hohe Schwankungen von bis zu 10 %
(bezogen auf den Druckmesswert) auftreten, dies insbesondere im Sattelbereich der
Kennlinie. Die Rotorposition hat dementsprechend bei hohem Gegendruck einen
großen Einfluss auf den gemessenen Druckaufbau. Die Markierungen in Abb. 5-4
zeigen die entsprechenden berechneten Betriebspunkte. Im linearen Bereich der Kenn-
linie ist eine sehr gute Übereinstimmung zwischen Rechnung und Messung zu erken-
nen. Die Charakteristik der Kennlinien zeigt ebenfalls eine zufriedenstellende
Übereinstimmung, der Druckabfall aufgrund von Vordrall (vgl. Kapitel 6) im Bereich
geringer Volumenströme wird qualitativ gut erfasst, wenn auch die absoluten Werte
hier große Abweichungen aufweisen. Im Auslegungspunkt von 2,5 lit/min-1 ist die
Übereinstimmung zwischen Messung und Rechnung ausgezeichnet.
Abb. 5-4: Vergleich der Drosselkurven aus Rechnung und Experiment,
Akutpumpe mit unstetiger Erweiterung
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1125.2 Strömungsvisualisierung
Die Unzulänglichkeiten der hydraulischen Validierung machen es erforderlich, alter-
native Verfahren zur Validierung einzusetzen. Hier bieten sich verschiedene Verfahren
zur Visualisierung der Strömung im Strömungsgebiet an. Diesbezügliche Untersu-
chungen wurden bereits von /SIESS 1998/ an Mikroblutpumpen im Maßstab 10:1 sowie
im Originalmaßstab /APEL 2001A/ sowie /MARSEILLE 2001/ durchgeführt. Es kamen
Farbinjektionsverfahren, Partikel-Tracking-Verfahren sowie Ölanstrichverfahren zum
Einsatz, zu deren detaillierter Bewertung auf die Quellen verwiesen werden muss. Es
sei jedoch angemerkt, dass die Ergebnisse nur sehr vage quantitative Aussagen über
die Verteilung der Strömungsgrößen zulassen. Im Rahmen dieser Arbeit wird daher an
einem 1:1-Modell der Parakardialen Blutpumpe die Methode der digitalen Particle
Image Velocimetry (DPIV) zur quantitativen Validierung eingesetzt. Die DPIV-Expe-
rimente werden in Kooperation mit Dr. Ch. Brücker am Aerodynamischen Institut der
RWTH Aachen durchgeführt /BRÜCKER UND APEL 2002/.
5.2.1 Particle Image Velocimetry
Das hier eingesetzte Verfahren der digitalen Particle Image Velocimetry (DPIV)
basiert auf der zeitlich versetzten digitalen Aufzeichnung von kleinsten dem Arbeits-
fluid zugesetzten Schwebeteilchen in einem planaren durch das Untersuchungsobjekt
geführten Lichtschnitt. Das Zeitintervall ∆t, welches zwischen zwei aufeinander fol-
genden Aufnahmen verstreicht, kann herangezogen werden, um die (über das Zeitin-
tervall gemittelte) Geschwindigkeit der Partikel in der Ebene des Lichtschnittes zu
bestimmen: v (t,s) = ∆s / (M ∆t), wobei M den Abbildungsmaßstab bezeichnet und ∆s
die aus den Abbildungen zu bestimmende Wegdifferenz der Partikel. Bei hoher Parti-
keldichte können die Wegdifferenzen auf dem Wege der Kreuzkorrelation ermittelt
werden, indem der betrachtete Ausschnitt in Kleinstfenster unterteilt wird (in welchen
jeweils von konstanter Geschwindigkeit ausgegangen wird) und der Verschiebevektor
113beider korrespondierender Fenster statistisch ermittelt wird. Für eine weiterführende
Behandlung der DPIV-Technik vgl. /ADRIAN 1991,1997/, /WILLERT UND GHARIB
1991/, /WESTERWEEL 1993,1997/ sowie /BRÜCKER 1997, 2002/.
5.2.2 Versuchsaufbau23)
Dem Versuchsaufbau für die DPIV-Messungen liegt derselbe hydraulische Kreislauf
zu Grunde, der für die hydraulische Validierung (Abschnitt 5.1) verwendet wird
(Abb. 5-2). Die Testkammer wird durch eine modifizierte PK-Pumpe ersetzt, die ein
transparentes Aussengehäuse besitzt und aus Symmetriegründen über zwei gegenüber-
liegende Auslassstutzen verfügt24). Um eine definierte turbulente Anströmung zu
erhalten, wird ein Einlaufrohr von 20 D Länge sowie eine Turbulenzkammer vorge-
schaltet. In die Turbulenzkammer sind Prallplatte, Lochblende sowie eine Stolperkante
integriert. Die Testkammer wird in einen optischen Aufbau (s. Abb. 5-5) eingefügt,
bestehend aus einem Klasse 4 Nd:YAG-Laser (Polytec GmbH, Waldbronn), dessen
etwa kreisförmiger Strahl mittels einer sphärischen Linse aufgeweitet wird und dann
auf eine Teleskopanordnung zweier Zylinderlinsen trifft. Die Brennweiten der Linsen
betragen 200 bzw. 20 mm. Dadurch wird der Laserstrahl zunächst fokussiert und durch
die zweite Linse parallelisiert. Der auf diese Weise erzeugte Lichtschnitt wird über drei
Prismen umgelenkt und unmittelbar vor dem Testobjekt erneut mittels zweier Zylin-
derlinsen auf eine Dicke von 0,3 bis 0,4 mm fokussiert. Auf diese Weise wird der
gewünschte Bereich der Testkammer ausgeleuchtet. Die Bildebene einer hochauflö-
senden CCD-Kamera (Sensicam, PCO Computer Optics GmbH, Kelheim) mit telezen-
trischem Objektiv (Sill Optics GmbH, Wendelstein) wird parallel zur Messebene
23. Besonderer Dank gebührt Herrn Dr. Ch. Brücker für die Konzeption und den Aufbau des optischen 
Versuchsstandes am Aerodynamischen Institut sowie für die digitale Auswertung der Messdaten. 
Weiterhin sei Herrn Ch. Mevenkamp für die Unterstützung bei der Durchführung und Auswertung 
der Messungen gedankt.
24. Die fertigungstechnisch anspruchsvollen Modifikationen wurden dankenswerterweise vorgenom-
men von Herrn M. Eisen, Impella Cardiotechnik AG.
114ausgerichtet. Ein optischer Filter, der auf die Wellenlänge der fluoreszierenden Polya-
midpartikel (FPP-RhB-10, ∅ 1-20 µm, Dantec Dynamics, Skovlunde, Dänemark)
abgestimmt ist, verhindert das Eindringen von unerwünschten Reflexionen. Abb. 5-6
zeigt den schematischen Aufbau der optischen Komponenten.
Abb. 5-5: Versuchsaufbau für die DPIV-Messung
Abb. 5-6: Schematische Darstellung des optischen Versuchsaufbaus
telezentr.
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115Der resultierende Bildausschnitt beträgt 4,8 x 6 mm2 bei einer Auflösung von
1280x1024 Bildpunkten. Dies ermöglicht eine Rasterung des Bildes mit Kleinstfens-
tern der Kantenlänge 0,16 mm, die mit 25% Überlappung ausgewertet werden. Die
Verschiebung des Lichtschnittes erfolgt in beiden Horizontalebenen mittels eines
Mikroverfahrtisches, auf den die Testkammer montiert ist.
Über einen optischen Sensor wird durch den drehenden Rotor ein Triggersignal ausge-
löst, welches eine phasensynchrone Ablichtung ermöglicht. Dabei kann durch Ver-
schiebung der Phasenlage jede beliebige Winkelstellung der Schaufel zur Bildebene
eingestellt werden. Die Doppelbelichtungen erfolgen mit einem Zeitintervall von ∆t =
10 µs. Diese zeitliche Auflösung erlaubt es, Momentaufnahmen einer Schaufel zu
erfassen, die bei maximaler Drehzahl von 33 000 U/min innerhalb des Zeitfensters
eine Wegstrecke von ca. 0,1 mm (am Schaufelkopf) zurücklegt.
5.2.3 Durchführung23)
Nach dem Befüllen des Kreislaufs wird die Pumpe in den zu untersuchenden Betriebs-
zustand versetzt und auf den gewünschten Förderstrom gedrosselt. Der Mikroverfahr-
tisch wird auf die Anfangsposition in axialer und radialer Richtung positioniert. Die
Kamera wird auf das optische Rotorsignal getriggert und auf eine Phasenlage von 0°
(Vorderkante der Schaufel steht senkrecht zur Bildebene) voreingestellt. Da diese Pha-
senlage visuell ermittelt werden muss, sind Ungenauigkeiten von wenigen Grad unver-
meidbar. Daher muss die korrespondierende Phasenlage der Simulationsrechnung
nachträglich an die im Kamerabild erfasste Position angepasst werden. Nun werden
einige Milligramm fluoreszierende Partikel in das Fluid gegeben und die Aufzeich-
nung gestartet. Nach jeweils 50 Aufnahmen wird die Phasenlage um 36° verschoben
und dieser Vorgang wiederholt, bis die Schaufel sich um 180° durch die Bildebene
bewegt hat. Im Anschluss daran wird die Testkammer axial verschoben und der Mess-
116vorgang für alle Phasenlagen wiederholt. Abb. 5-7 zeigt schematisch die vermessene
Phasenlage von 36°. Die Bildebene verläuft durch die Drehachse des Rotors.
5.2.4 Auswertung23) und Vergleich mit der Rechnung
Aus den aufgezeichneten Bildern werden für jede Axialposition und Winkelstellung
mittels Kreuzkorrelation die Geschwindigkeitsvektoren in jedem Kleinstfenster
errechnet. Die Werte werden jeweils über 50 Bilder je Messposition gemittelt, so dass
sich ein 2-dimensionales Vektorfeld der zeitlichen Mittelwerte ergibt. Die so aufberei-
teten Daten können nun qualitativ und quantitativ mit den numerisch ermittelten Daten
verglichen werden. Abb. 5-8 zeigt exemplarisch eine Darstellung zweier überlagerter
Momentanaufnahmen, die bei einer Phasenlage von 72° in mittlerer axialer Position im
zeitlichen Abstand von 10 µs aufgenommen wurden. Die punktförmigen Aufhellun-
gen sind Reflexionen der im Lichtschnitt befindlichen Partikel, aus denen die Ver-
schiebungsvektoren und damit die Geschwindigkeitskomponenten in der Bildebene
berechnet werden. Eine Vektordarstellung der Geschwindigkeiten ist in Abb. 5-9
gezeigt. Die grau gefüllte Fläche entspricht der vor dem Lichtschnitt sichtbaren Ober-
fläche der Nabe und der Rotorschaufel, die sich in die Bildebene hineinbewegen.
Abb. 5-7: Lage der Bildebene bzgl. des Rotors bei 36°-Phasenlage
36°
Bildebene
117Im Folgenden wird eine Gegenüberstellung der experimentellen und numerischen
Daten vorgenommen. Da ein direkter Vergleich der Vektorfelder unübersichtlich ist
Abb. 5-8: Überlagerung zweier aufeinanderfolgender Momentanaufnahme der 
Partikelströmung. Phasenlage 72°, mittlere Axialposition
Abb. 5-9: Vektordarstellung der Geschwindigkeitskomponenten in der Bildebene. 
Phasenlage: 72°, mittlere Axialposition
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118und keinen quantitativen Vergleich ermöglicht, wird folgende Darstellungsart
gewählt:
Aus den gemessenen und den durch Simulation ermittelten Daten werden an 13 Axi-
alpositionen pro Phasenlage im Abstand von 0,25 D25) die Axialgeschwindigkeiten
ermittelt. Damit ist ein Bereich von 2 D vor der Nabenspitze bis 1 D hinter der Schau-
felhinterkante abgedeckt. Daraus ergeben sich (bei 180°/36° = 5 Phasenlagen) insge-
samt 65 Profile, die nun für eine gewählte Phasenlage direkt verglichen werden
können. Aus Gründen der Übersichtlichkeit kann im Rahmen dieser Arbeit jedoch nur
eine Auswahl der Resultate gezeigt werden.
Die folgenden Darstellungen repräsentieren einen Betriebspunkt von n = 30 000 U/min
bei 3,5 lit/min. In der linken oberen Ecke der Bilder ist jeweils der Geschwindigkeits-
maßstab anhand eines Referenzpfeiles angegeben, in der Mitte befindet sich eine sche-
matische Darstellung der betreffenden Phasenlage. Die gestrichelten Grundlinien der
Profile repräsentieren die axiale Messposition; ist diese durch die Schaufel verdeckt,
sind aus der Messung keine Axialgeschwindigkeiten ermittelbar. Liegen Bereiche des
jeweiligen Profils links dieser Linie, ist die Geschwindigkeit dort negativ (Rückströ-
mung).
Abb. 5-10 zeigt den Vergleich der Axialgeschwindigkeitsprofile in vorderer Axialpo-
sition bei einer Phasenlage von 108°. In der Anströmung decken sich die berechneten
Profile exakt mit denen der Messung. Die Gradienten in Wandnähe stimmen gut über-
ein. Die Messung zeigt jedoch in der Rohrmitte eine leichte Verzögerung bereits 0,5 D
vor der Nabenspitze, die von der Rechnung nicht wiedergegeben wird. Die Strömung
im Schaufelkanal ist durch eine starke Beschleunigung in Nabennähe gekennzeichnet,
25. In diesem Kapitel werden grundsätzlich nur dimensionslose Koordinaten verwendet, dabei dient 
der Durchmesser der Gehäuseinnenwand (D = 6 mm) als Referenzmaß. Der Koordinatenursprung 
liegt auf der Nabenspitze.
119erkennbar in den hohen Gradienten aus Messung und Rechnung bei x/D = 0,25.
Gehäuseseitig bildet sich eine nach vorn gerichtete Rezirkulation aus, die durch beide
Verfahren (wenngleich mit leicht unterschiedlicher Intensität) ähnlich wiedergegeben
wird. In Kanalmitte weichen die Profile bei x/D = 0,25 jedoch deutlich voneinander ab.
In dieser Zone taucht jedoch die Schaufel gerade in die Bildebene ein.
Der vordere Teil des Schaufelkanals ist in Abb. 5-11 für eine Phasenlage von 0° dar-
gestellt. Der Bildausschnitt überdeckt den in Abb. 5-10 gezeigten auf halber Breite
zwischen x/D = 0 und 0,5 (bei einer um 108° gedrehten Winkelstellung). Auch hier ist
eine ausgezeichnete qualitative Übereinstimmung gegeben: Die Profilverläufe weisen
identische Wandsteigungen auf und stimmen auch in Kanalmitte gut überein. Die
berechnete Rückströmung in Gehäusenähe ist aus der Messung nicht zu erkennen. Ob
diese jedoch nicht exisitiert oder nicht durch die Messung aufgelöst werden kann, lässt
sich nicht mit letzter Sicherheit feststellen. Anzumerken ist weiterhin, dass die Profile
Abb. 5-10: Vergleich der Axialprofile. Position: Anströmung, Phasenlage 108°
x/D
y/
D
2 m/s
−0.5 −0.25 0 0.25 0.5 0.75
0
0.1
0.2
0.3
0.4
0.5
Rechnung
Messung 
108°
120bei x/D = 0,25 bei dieser Phasenlage nahezu perfekt übereinstimmen, während die
selbe Axialposition bei Phasenlage 108° (Abb. 5-10) deutliche Abweichungen zeigt.
Die Messung zeigt somit eine stärkere Änderung des Axialprofils in Umfangsrichtung.
Abb. 5-12 zeigt den zum hinteren Teil des Schaufelkanals korrespondierenden Bild-
ausschnitt. Die Phasenlage beträgt 144°. Die axiale Überdeckung zum vorigen Bild
beträgt 0,5 D. Der Vergleich zwischen Messung und Rechnung zeigt mit Ausnahme
des ersten Profils (x/D = 0,5) qualitativ und quantitativ eine zufriedenstellende Über-
einstimmung. Die starke Beschleunigung in der Schaufelmitte und die daraus resultie-
rende abnehmende Grenzschichtdicke in Gehäusenähe (y/D = 0,5) sind in der
Rechnung sehr gut wiedergegeben. Nabenseitig zeigt die Rechnung einen etwas stei-
leren Anstieg der Geschwindigkeit, wobei hier auf offensichtliche Messungenauigkei-
ten (Wandkoordinate bei x/D = 1,25) hinzuweisen ist. Die Unstimmigkeit im Profil am
Abb. 5-11: Vergleich der Axialprofile. Position: Schaufelkanal vorn, Phasenlage 0°
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121linken Bildrand tritt auch hier an einer Position auf, die in der Nähe des Schaufelein-
tritts in die Bildebene liegt.
Die Abströmung der Pumpe ist für die identische Phasenlage und für Axialpositionen
von x/D = 1,5 bis 2,5 in Abb. 5-13 gezeigt. Messung und Rechnung zeigen deutlich
eine Ablösung auf der Innenkontur, die sich gemäß Messung bis zu einer Länge von
2,75 D fortsetzt und gemäß Rechnung bei etwa x/D = 2,5 endet. Hier kommt die Wir-
kung der Austrittsrandbedingung zum tragen, die bei x/D = 3,5 D (nicht dargestellt)
eine ausgebildete Strömung vorschreibt. Dementsprechend ist die gemessene Ausdeh-
nung der Rezirkulation etwas größer. Auch fällt auf, dass die Profile der Rechnung
besonders auf der Innenseite steiler verlaufen. Auf der Aussenkontur stimmt der
Geschwindigkeitsanstieg jedoch bei nahezu allen Positionen gut überein.
Abb. 5-12: Vergleich der Axialprofile. Position: Schaufelkanal hinten, Phasenlage 144°
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1225.3 Diskussion
Die hydraulische Verifizierung zeigt eine zufriedenstellende Validität der Simulati-
onsmodelle bei der Linksventrikulären Pumpe und der Akutpumpe. Die geringen
quantitativen Abweichungen können jedoch anhand der vorgestellten Messmethode
nicht hinreichend erklärt werden. Da die hydraulische Validierung hierüber keine Aus-
sagen erlaubt, werden weitergehende Untersuchungen nach dem DPIV-Verfahren
durchgeführt, welches die explizite quantitative Ermittlung von Strömungsgrößen im
Lösungsgebiet erlaubt.
Eine Bewertung der Gesamtheit aller zur Verfügung stehenden Daten aus diesen Expe-
rimenten zeigt eine überaus zufriedenstellende Übereinstimmung der Ergebnisse aus
der numerischen Simulation mit den aus der Strömungsmessung gewonnenen Daten.
Der anhand der Axialgeschwindigkeitsprofile vorgenommene detaillierte quantitative
Abgleich zeigt insbesondere in der Abströmung und im Schaufelkanal (ausgenommen
Abb. 5-13: Vergleich der Axialprofile. Position: Abströmung, Phasenlage 144°
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123in unmittelbarer Nähe der Schaufel) Deckungsgleichheit. Die wesentlichen Charakte-
ristika der Strömung sind durch die Rechnung akkurat wiedergegeben. Dies betrifft die
Rückströmung über den Kopfspalt der Schaufel, die starke Beschleunigung in Naben-
nähe mit damit verbundenen hohen Wandgradienten sowie die Strömungsablösung auf
der Innenkontur der Abströmung. Insbesondere in Hinblick auf die Bewertung von
Blutschädigung (s. Kapitel 7), bei der die Geschwindigkeitsgradienten (und damit die
Scherrate) von grosser Bedeutung sind, kann von einer grundsätzlich realistischen
Aussage der Strömungsberechnung ausgegangen werden.
Unstimmigkeiten ergeben sich in den schaufelnahen Regionen. Die Profilverläufe der
Messung sind insgesamt etwas stetiger. Dies könnte auf einen Einfluss des Turbulenz-
modells hinweisen. Die Ablöseblase im Austritt der Pumpe wird durch die Messung
deutlich ausgeprägter abgebildet jedoch qualitativ von der Rechnung richtig wiederge-
geben. Hier wird ein starker Einfluss der Austrittsrandbedingung (s. Abschnitt 4.4.2)
vermutet.
Die Analyse zeigt auch, dass das Strömungsfeld starken Änderungen in Umfangsrich-
tung unterliegt. Das bedeutet, dass eine ungenaue Kalibrierung der Phasenlage, die –
wie in Abschnitt 5.2.3 erwähnt – manuell vorgenommen wird, zu erheblichen Abwei-
chungen führen kann. Diese Ungenauigkeit kann jedoch weitgehend elimiert werden,
indem die Phasenlage der Simulationsrechnung ausgehend von den Strömungsaufnah-
men variiert wird, so dass sich eine Übereinstimmung der Schaufelpositionen aus
Rechnung und Kamerabild ergibt. Als kritisch ist jedoch die optische Auflösung des
Messverfahrens zu nennen, die für eine exakte Erfassung wandnaher Geschwindig-
keitsgradienten sowie der Strömungseffekte im Bereich des Kopfspaltes zu gering ist.
Abschließend ist festzuhalten, dass die Methode der Digitalen Particle Image Veloci-
metry ein überaus geeignetes Verfahren zur Strömungsmessung in Mikropumpen dar-
stellt. Sowohl die zeitliche als auch die räumliche Auflösung gestattet eine detaillierte
124Erfassung der Strömungsvorgänge. Als nachteilig ist zu nennen, dass dieses Verfahren
prinzipbedingt keine 3-dimensionale Erfassung der Strömung erlaubt. Ausserdem lie-
fert es keine Aussagen über den statischen Druck, der sowohl für die Auslegung der
Beschaufelung als auch für die Bewertung von Kavitationseffekten (s. Abschnitt 6.2.9)
von Bedeutung ist. Da der messtechnische Aufwand immens ist und pro Messvorgang
jeweils nur ein einziger Lichtschnitt erfasst werden kann, ist die routinemäßige
Anwendung von DPIV bei sich häufig ändernden Bauteilgeometrien jedoch nicht
praktikabel. Andererseits ist die numerische Strömungssimulation ohne experimentel-
len Abgleich wertlos. Damit stellt die DPIV-Technik eine ideale Ergänzung zur nume-
rischen Strömungssimulation dar.
In Hinblick auf die Modellierung zeigt die gute Übereinstimmung beim Vergleich zwi-
schen Simulation und Experiment, dass die getroffenen Modellannahmen (Kapitel 3
und 4) zutreffend sind. Besonders der hohe Aufwand, der zur Auflösung der wandna-
hen Strömung bei der Gittergenerierung und bei der Auswahl des Turbulenzmodells
betrieben wurde, ist gerechtfertigt, wie die messtechnisch erfassten hohen Geschwin-
digkeitsgradienten in Wandnähe zeigen. Ebenfalls wird die Sensitivität der numeri-
schen Lösung auf die Aufprägung von Eintritts- und Austrittsrandbedingungen
deutlich. Diese Erkenntnis steht in Einklang mit der Wahl eines weiträumigen
Lösungsgebietes (s. Abschnitt 4.3.1) und macht deutlich, dass die Testumgebung des
Untersuchungsobjekts auch im Simulationsmodell zu berücksichtigen ist.
6 Hydraulische Analyse
Die Strömungsvorgänge in der Blutpumpe lassen sich anhand des in den vorhergehen-
den Kapiteln beschriebenen validierten Simulationsmodells detailliert ermitteln. Die
Bewertungsmöglichkeiten sind dabei erheblich weitreichender und können darüber-
hinaus in einer früheren Phase des Entwicklungsprozesses erfolgen, als dies allein auf
der Basis von messtechnischen Untersuchungen möglich wäre. Neben der Beurteilung
der Blutpumpen a posteriori (u.a. auch in Hinblick auf potentielle Blutschädigung, vgl.
Kapitel 7) hat die Strömungsanalyse daher erhebliche Bedeutung für den Auslegungs-
prozess. Bevor daher auf die Ergebnisse der hydraulischen Auswertung eingegangen
wird, wird hier zunächst die Schaufelauslegung umrissen, um zu verdeutlichen, in wie
weit die Anwendung der Simulation hier neue Perspektiven eröffnen kann.
6.1 Analytische Auslegung
In den Arbeiten von /SIESS 1998/ sowie /FRIEDRICH 1994/ wird die Auslegung der
Mikroaxialpumpenbeschaufelung detailliert beschrieben. Diese fußt vollständig auf
analytischen Abschätzungen und erfolgt in Anlehnung an /GALLUS 1992/ in mehreren
Schritten, die hier stark verkürzt wiedergegeben werden:
Zunächst werden die sich aus den medizinischen Anforderungen ergebenden Betriebs-
größen Förderstrom und (Nutz-)Druckdifferenz ermittelt sowie der Aussen- und
Nabendurchmesser der Pumpe aufgrund konstruktiver Vorgaben festgelegt. Aufgrund
einfacher analytischer Abschätzungen werden die Druckverluste, die sich aus der
Beschleunigung der Strömung und der Reibung im Ansaugschlauch ergeben sowie die
Einlaufverluste berechnet. Der Druckwirkungsgrad, der das Verhältnis aus nutzbarer
Druckerhöhung  und  der zugeführten  mechanischen  Leistung angibt  (s.
Abschnitt 6.2.8), wird zu ηhydr = 0,2 abgeschätzt26). Die optimale Betriebsdrehzahl
126wird basierend auf Erfahrungswerten des Cordier-Diagramms gemäß /GALLUS 1991/
bestimmt. Zur Ermittlung der Schaufelkonstruktionswinkel wird im Eintritt von turbu-
lenter Strömung in einem Kreisringkanal ausgegangen und die Versperrung des Schau-
felkanals durch die endliche Dicke der Schaufeln analytisch berücksichtigt. Die
Drallverteilung in der Austrittsebene wird aufgrund konstruktiver Erwägungen linear
mit dem Radius zunehmend festgelegt. Mittels der Methode des radialen Gleichge-
wichtes nach /GALLUS 1992/ wird dann aus der Totalenthalpie, die sich aus der
Geschwindigkeitsverteilung im Eintritt ergibt, und der gewählten Drallverteilung
näherungsweise das Geschwindigkeitsprofil in der Austrittsebene bestimmt und
daraus die Schaufelkonstruktionswinkel abgeleitet. Die Minderumlenkung wird nach
empirischen Angaben aus /GALLUS 1992/ berücksichtigt. 
Zu dieser Methodik ist kritisch anzumerken, dass die Abschätzung des hydraulischen
Wirkungsgrades nur äußerst unzuverlässig möglich ist, da sich einerseits die Messung
des Drehmoments als schwer realisierbar erweist und andererseits die mechanischen
Verluste durch Lager und Dichtung kaum erfassbar sind. Weiterhin ist die Bewertung
von Radreibungs- und Spaltverlust sowie von Dissipationseffekten durch Verwirbe-
lung und Fluidreibung analytisch kaum möglich. /GÜLICH 1999/ weist darauf hin, dass
insbesondere bei kleinen Pumpen (mit i.d.R. niedrigen Gesamtwirkungsgraden) gra-
vierende Unsicherheiten von bis zu 30% zu erwarten sind. Weitere Unzulänglichkeiten
birgt die Methode des radialen Gleichgewichts: Die Vernachlässigung der Radialge-
schwindigkeit und der Stromlinienkrümmung in meridionaler Richtung ist kaum
zutreffend, ebenso ist auch hierbei eine analytische Abschätzung der Dissipation erfor-
derlich. Viele Angaben (z.B. Cordier-Diagramm, Minderleistung, Verlustbeiwerte)
beruhen auf empirischen Daten, deren Übertragbarkeit auf Mikropumpen nicht sicher-
gestellt ist. Das diskutierte Verfahren erlaubt weiterhin keine Aussage über den Ein-
26. Dieser Wert liegt am unteren Rand des für Axialpumpen üblichen Wirkungsgradbereichs. Zur 
Erläuterung s. /SIEß 1998/ sowie die Anmerkung auf Seite 139.
127fluss von Skelettlinienkrümmung und ggf. einer Schaufelprofilierung. Dennoch hat die
Praxis gezeigt, dass die mittels analytischer Auslegung gestalteten Pumpen die an sie
gestellten Anforderungen erfüllen können (vgl. u.a. /SIESS 1995, 1998/). 
Der Einsatz von numerischer Simulation kann den Auslegungsprozess jedoch ent-
scheidend unterstützen: So empfiehlt /GÜLICH 1999/ die Simulation als nachgeordne-
tes Werkzeug zur Verfeinerung der analytisch ermittelten Geometrie und zur Analyse
von experimentell beobachteten Strömungsvorgängen. Es erscheint ebenfalls ange-
bracht, die im Rahmen der Auslegung getroffenen Annahmen anhand der Simulations-
ergebnisse zu überprüfen und ggf. zu korrigieren und diese Technik so bereits in den
Auslegungsprozess zu integrieren.
6.2 Auswertung
Im Folgenden wird eine Analyse verschiedener Größen, die für die Auslegung von
großer Wichtigkeit sind, am Beispiel der Simulationsergebnisse einer Parakardialen
Pumpe vorgenommen. Die Auswertung erfolgt jeweils für betriebsrelevante Förder-
ströme von 2 bis 7 lit/min (in einigen Fällen bis 10 lit/min) bei Drehzahlen von 26 000,
30 000 und 33 000 U/min. Bei den folgenden Darstellungen und Interpretationen, die
nur die Drehzahl von 30 000 U/min berücksichtigen, konnten qualitativ dieselben
Ergebnisse für die beiden anderen Drehzahlen ermittelt werden. Die Pumpe ist ausge-
legt für einen Förderstrom von 4 bis 5 lit/min bei einer Drehzahl von 33 000 U/min.
Für eine Einführung und Definition der im Folgenden verwendeten für Turbomaschi-
nen spezifischen Kenngrößen sowie der Notation der Geschwindigkeitsdreiecke sei –
soweit sie hier nicht definiert sind – auf Abschnitt 2.2.2 verwiesen.
6.2.1 Drosselkurve
Die Drosselkurve gibt die Druckerhöhung in Abhängigkeit vom Förderstrom bei einer
festen Drehzahl an. Abb. 6-1 zeigt die Verläufe für die Drehzahlen 26 000, 30 000 und
12833 000 U/min. Die Druckdifferenz wird aus dem Austrittsdruck bei 2,5 D hinter der
Schaufelhinterkante und dem Eintrittsdruck (1 D vor der Eintrittskante) bestimmt. Die
Kurven weisen einen sattelförmigen Verlauf auf. Ein Betrieb der Pumpe ist demnach
nur im Bereich des rechten, nahezu linear abfallenden Astes sinnvoll. Eine Erhöhung
der Drehzahl führt zu einer Verschiebung der jeweiligen Kurve zu höheren Drücken
und Volumenströmen hin.
6.2.2 Eintrittswinkel
Bei der konstruktiven Gestaltung der Beschaufelung wird eine möglichst inzidenzfreie
Anströmung angestrebt. Die Analyse der Strömungsdaten erlaubt nun eine Überprü-
fung der hier getroffenen Annahmen. Abb. 6-2 zeigt die Strömungswinkel β, die aus
den Vektoren von Umfangs- und Relativgeschwindigkeit gebildet werden, umfangs-
gemittelt in der Ebene der Schaufelvorderkante für jeweils 30 Radialpositionen.
Abb. 6-1: Drosselkurven in Abhängigkeit von der Drehzahl.
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129Zusätzlich ist der Verlauf des konstruktiv vorgegebenen Schaufeleintrittswinkels
angegeben. Dieser Verlauf entspricht einer Krümmungsverteilung, die durch Ver-
suchsreihen von /SIEß 1998/ und /MARSEILLE 2001/ sowie Simulationsrechnungen
verschiedener Schaufelkonfigurationen am Modell der Akutpumpe als vorteilhaft
ermittelt wurde. Dabei wird die Hypothese aufgestellt, dass die Umlenkung im vorde-
ren Teil der Schaufel zu erfolgen hat, so dass die Schaufelkrümmung zum Schaufel-
ende hin kontinuierlich abnehmen muss.
Die Abbildung zeigt, dass die Strömungswinkel nach aussen hin abnehmen, da bei ten-
denziell gleicher Axialgeschwindigkeit ca die Umfangskomponente u mit dem Radius
zunimmt. An den Wänden hingegen wirkt sich der Einfluss der Wandhaftung aus, und
die Axialgeschwindigkeit ca fällt auf Null ab. (Das Eintrittsprofil, also die Verteilung
der Axialgeschwindigkeit entspricht einem ausgebildeten turbulenten Profil (s.
Abb. 6-2: Eintrittswinkel β1 in Abhängigkeit von der Radialkoordinate und dem 
Förderstrom im Vergleich zum Verlauf des Konstruktionswinkels
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1304.4.1, "Einstromrand")). Dadurch bedingt sinkt auch der Strömungswinkel an der
Naben- und der Gehäusewand ebenfalls ab. Der Vergleich der Kurven zeigt eine Ver-
schiebung der Verläufe zu größeren Winkeln mit zunehmenem Förderstrom, was sich
mit der Zunahme der Axialgeschwindigkeit bei gleichbleibender Umfangsgeschwin-
digkeit erklären lässt. Bei einem Strom von 2 lit/min weist der Strömungswinkel in
Gehäusenähe eine Abnormität auf. Der Anstieg deutet auf das Auftreten von Vordrall
hin. (vgl. Abschnitte 6.2.4 und 6.2.5). Im Vergleich mit dem Konstruktionswinkelver-
lauf lässt sich erkennen, dass die Kurvensteigung in etwa der der Strömungswinkel
entspricht, diese jedoch (umfangsgemittelt) geringer als die Konstruktionswinkel aus-
fallen. Um zu beurteilen, in wie weit die Strömung den Schaufeln zu folgen vermag,
muss jedoch berücksichtigt werden, dass die Strömungswinkel in Abhängigkeit vom
Umfang (druck- und saugseitig) relativ starken Änderungen unterliegen.
6.2.3 Austrittswinkel
Eine der Abb. 6-2 analoge Darstellung der Winkelverläufe in der Ebene der Schaufel-
hinterkante zeigt Abb. 6-3. Bei Förderströmen von 5 und 7 lit/min nimmt der Strö-
mungswinkel tendenziell nach aussen hin (leicht) und zu den Wänden hin (stark) ab,
wofür dieselbe Erklärung gilt wie bei den Eintrittswinkeln. Die Strömung folgt der
Schaufel im mittleren Bereich der Kanalhöhe relativ gut, weicht aber im oberen Drittel
zunehmend von der Schaufel ab. Dieser Verlauf deutet sehr auf eine radial zuneh-
mende Minderumlenkung hin, wobei auch hier die Bewertung der druck- und saugsei-
tigen Einflüsse durch die Umfangsmittelung erschwert ist. Bei einem Förderstrom von
2 lit/min folgt die Strömung im unteren und mittleren Drittel der Kanalhöhe der Schau-
fel nicht mehr.
6.2.4 Strömungsumlenkung
Neben den Ein- und Austrittswinkeln hat die Krümmung bzw. Profilierung der Schau-
feln einen Einfluss auf die Umlenkung. Abb. 6-4 erlaubt eine Bewertung des Folgever-
131haltens der Strömung entlang der Schaufel. Es sind dort in Abhängigkeit von dem
Förderstrom die Strömungswinkel bei einer Kanalhöhe von 50% an 20 axialen Positi-
onen dargestellt. Die Werte sind über dem Umfang gemittelt und repräsentieren den
Rotorbereich zwischen Schaufeleintritt und -austritt. Die Kurvenverläufe korrespon-
dieren im Eintritt bei x/L = 0 den in Abb. 6-2 angegebenen Eintrittswinkeln bei h/H =
0,5, verlaufen auf etwa den ersten 15% der Schaufellänge konstant und nähern sich
dann – unabhängig vom Förderstrom – bei halber Schaufellänge dem Schaufelwinkel
an. Aus den gleichen Gründen wie bei den beiden vorigen Abschnitten erläutert, ist der
umfangsgemittelte Winkel jedoch kleiner als der den Schaufeln konstruktiv vorgege-
bene. Abgesehen von dieser Abweichung kann festgestellt werden, dass die Strömung
der Schaufel bei sämtlichen Förderströmen bis zur axialen Mittelposition zu folgen
vermag. Zum Schaufelaustritt bei x/L = 1 hin fallen die Strömungswinkel jedoch im
Abb. 6-3: Strömungswinkel β2 in Abhängigkeit von der Radialkoordinate und dem 
Förderstrom im Vergleich zum Verlauf des Konstruktionswinkels
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132Mittelschnitt erheblich ab. Je höher der Förderstrom, desto geringer fällt die resultie-
rende Minderumlenkung aus. Als Ursache sind Druckausgleichsvorgänge an der
Schaufelhinterkante zu nennen, die insbesondere bei niedrigen Strömen zu einem ver-
minderten Folgeverhalten führen. Darüberhinaus ist auch die Schaufel im letzten
Abschnitt leicht rückwärtig gekrümmt, was die Umlenkung nicht begünstigt. Dieser
konstruktiv bedingten Unzulänglichkeit sollte weiter auf den Grund gegangen werden.
Bemerkenswert ist weiterhin der steilere Anstieg des Kurvenverlaufs für 2 lit/min.
Dieser lässt – wie bereits in Abschnitt 6.2.2 angedeutet – auf eine bereits vor dem Ein-
tritt vorherrschende Umfangskomponente cu der Absolutgeschwindigkeit  schlies-
sen, also Vordrall.
Abb. 6-4: Axialer Verlauf des umfangsgemittelten Strömungswinkels β in 
Abhängigkeit vom Förderstrom
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1336.2.5 Schaufelarbeit
Die Strömungsumlenkung steht in direktem Zusammenhang mit der Schaufelarbeit
YSch (Gl. (2.4)), die die Dralländerung in der Schaufel und damit die vom Rotor an das
Fluid übertragene Arbeit wiedergibt. Für die hydraulische Leistung der Pumpe ist nur
die Änderung, also die Differenz dieser Größe zwischen Austritt und Eintritt von
Belang. Abb. 6-5 zeigt den Verlauf der Schaufelarbeit an 30 Axialpositionen im
Schaufelkanal. Die Größe wird für jede Position durch Massenmittelung über den
Kanalquerschnitt bestimmt. Für alle Förderströme mit Ausnahme der 2 lit/min zeigen
die Verläufe einen drallfreien Eintritt (cu = 0). Korrespondierend zu der in Abb. 6-4
gezeigten einsetzenden Strömungsumlenkung steigt die Arbeit dann zur Mitte hin an.
Bei hohen Förderströmen wird weniger Drall erzeugt, da bei höherer Axialgeschwin-
digkeit dieselbe Umlenkung β mit einer geringeren Richtungsänderung der Absolutge-
schwindigkeit  verbunden ist (s. Geschwindigkeitsdreieck in Abb. 6-5). Alle
Abb. 6-5: Axialer Verlauf der Schaufelarbeit YSch in Abhängigkeit vom Förderstrom
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134Verläufe zeigen eine massive Abnahme der Schaufelarbeit, welche je nach Förder-
strom bei ca. 70% der Schaufellänge (2 lit/min) bis 95% (7 lit/min) beginnt. Diese lässt
sich mit der bereits in Abschnitt 6.2.4 diskutierten Minderumlenkung erklären. Die
Auswirkungen auf die Strömungsleistung der Pumpe sind beträchtlich: Da nur die im
Austritt zur Verfügung stehende Drallenergie für das Gesamtsystem nutzbar ist und in
Strömungsarbeit umgewandelt werden kann, ist die Höhe der spezifischen Arbeit bei
x/L = 1 von Bedeutung. Hier sind die förderstromabhängigen Unterschiede in der
Schaufelarbeit nur noch marginal gegenüber den Differenzen bei Mittelposition. So
lässt sich auch der „Sattel“ im Kennlinienverlauf der Abb. 6-1 erklären. Trotz vermin-
derter Förderströme bewirkt die starke Minderumlenkung in der Abströmung der
Schaufeln keinen erhöhten Druckaufbau, erst bei Strömen größer 5 lit/min (bei der
Drehzahl von 30 000 U/min) nimmt die Schaufelarbeit mit abnehmender Fördermenge
deutlich zu und bewirkt damit einen ebenfalls erhöhten Druckaufbau. Eine Besonder-
heit zeigt der Verlauf bei 2 lit/min: die Schaufelarbeit ist bereits vor der Vorderkante
größer Null, die Strömung erfährt also bereits in der Anströmung eine umfangsgerich-
tete Beschleunigung (cu ≠ 0). Dieser als Vordrall bezeichnete Effekt tritt offenbar in
einem Bereich von Förderströmen unterhalb von 2 bis 3 lit/min auf.
Aus den Verläufen von Schaufelarbeit und Strömungswinkeln lässt sich die Schluss-
folgerung ziehen, die Schaufellänge zu reduzieren und die dadurch verminderte
Umlenkung durch eine Erhöhung der Krümmung im vorderen Schaufelbereich auszu-
gleichen. Hierdurch könnte die Reibung vermindert und das Folgeverhalten der Strö-
mung möglicherweise verbessert werden.
6.2.6 Totaldruckverlauf
Die Dralländerung in der Pumpe bewirkt eine (verlustbehaftete) Änderung der nutzba-
ren Strömungsarbeit Y, die der Erhöhung der statischen und kinetischen Energie – des
Totaldrucks – entspricht. Grundsätzlich kann eine beliebige Umwandlung der einen in
135die andere Energieform durch Querschnittsänderungen bewirkt werden, wobei diese
ggf. mit Verlusten behaftet sind, die sich in einer Verminderung des Totaldrucks
äußern. Im Falle der betrachteten Parakardialen Pumpe schließt sich im Auslass ein
sich erweiternder Ringkanal an. Diesen mit einschliessend sollen nun die Verläufe der
Axialgeschwindigkeit (Abb. 6-6) sowie des statischen Druckes (Abb. 6-7) betrachtet
werden, beginnend an einer 0,5 D stromauf der Eintrittskante gelegenen Position bis in
den Ringkanal ca. 2,5 D stromab der Hinterkante.
Bei beiden Darstellungen weisen die Graphen für alle Förderströme den selben quali-
tativen Verlauf auf. Der Geschwindigkeitsverlauf ergibt sich über die Kontinuitätsglei-
chung sehr einfach aus der Geometrie: das Produkt aus Querschnittsfläche und
Axialgeschwindigkeit muss konstant sein. Ab x/L = 0,1 wirkt sich die Querschnittsver-
Abb. 6-6: Axialer Verlauf der Axialgeschwindigkeit ca in Abhängigkeit vom 
Förderstrom. NB: Beginn Nabe, VK: Schaufelvorderkante, HK: 
Schaufelhinterkante
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136minderung durch die Nabe aus, welche bis zum Austritt (x/L = 0,4) stetig zunimmt.
Hinzu kommt bei etwa x/L = 0,16 der Einfluss der Schaufelversperrung, der zunächst
einen sprunghaften Anstieg der Geschwindigkeit hervorruft. Im Bereich 0,18 < x/L <
0,4 erhöht sich die Geschwindigkeit aufgrund zunehmenden Nabendurchmessers wei-
ter. Bei einer axialen Erstreckung von x/L = 0.4 – dies entspricht der Schaufelhinter-
kante – sinkt die Axialgeschwindigkeit rapide ab, bedingt durch die Erweiterung des
Ringkanals im Austritt. Es ist zu erwarten, dass diese schlagartige Verzögerung die
Gefahr einer Strömungsablösung birgt, die bereits in Kapitel 5.2.4 diskutiert wurde.
Die Diskussion des Druckverlaufs (Abb. 6-7) muss unter Berücksichtigung der (Rela-
tiv-)Geschwindigkeiten, der Dissipationsverluste sowie der Enthalpieeinkopplung
durch den Rotor erfolgen. Da die Geschwindigkeit quadratisch in den Totaldruck ein-
Abb. 6-7: Axialer Verlauf des statischen Drucks pstat in Abhängigkeit vom 
Förderstrom. NB: Beginn Nabe, VK: Schaufelvorderkante, HK: 
Schaufelhinterkante
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137geht, ist die Druckabsenkung aufgrund von Beschleunigung bei höheren Förderströ-
men überproportional stärker als bei niedrigen: So führt die hohe Beschleunigung der
Strömung beim Eintritt in den Schaufelkanal bei x/L = 0,15 zu einer Druckabsenkung,
die mit zunehmendem Förderstrom wegen der höheren Relativgeschwindigkeiten
überproportional größer wird. Daran schließt sich eine Druckerhöhung im Schaufelka-
nal an. Diese resultiert aus der Drallerhöhung, die eine Zunahme der Umfangskompo-
nente cu und damit eine Abnahme der Relativgeschwindigkeit w bewirkt. Eine analoge
Erklärung ist die Abnahme von w durch die Aufweitung der Schaufelkanäle in Strö-
mungsrichtung (Verzögerungsgitter). Der Kurvenverlauf zeigt weiterhin, dass der
Druck zum Schaufelende hin wieder abnimmt, dies umso stärker, je höher der Förder-
strom ist. Dies kann mit der in Abb. 6-6 gezeigten Beschleunigung durch die Quer-
schnittsverminderung erklärt werden. Der sich erweiternde Ringkanal führt
dementsprechend zu einer Erhöhung des statischen Druckes im Bereich 0,4 < x/L <
0,6.
6.2.7 Hydraulische Kräfte
Die auf die bewegten Bauteile der Miniaturblutpumpe einwirkenden Strömungskräfte
bewegen sich in Bereichen, die für Festigkeitsbetrachtungen nur eine untergeordnete
Rolle spielen. Am Helmholtz-Institut werden jedoch Magnetkupplungen zur berüh-
rungslosen Momentübertragung entwickelt und erfolgreich eingesetzt sowie hydrody-
namische Lagerungskonzepte verfolgt, für deren Auslegung und Bewertung die
hydraulischen Kräfte von herausragender Bedeutung sind.
Aus der Aufsummation der Druck- und Zähigkeitskräfte, die auf die Rotorgeometrie
einwirken, lassen sich aus der numerischen Simulation sehr einfach Axialschub und
Drehmoment bestimmen. Abb. 6-8 zeigt beide Größen für die Parakardiale Pumpe in
Abhängigkeit von Förderstrom und Drehzahl. Der Axialschub zeigt eine ähnliche Cha-
rakteristik wie die Drosselkurve in Abb. 6-1; die Druckdifferenz über dem Rotor wirkt
138sich über actio = reactio als Zugkraft auf die Welle aus. Der Verlauf des Drehmoments
ist im linken Teil von Abb. 6-8 dargestellt. Dieses ist – wenn einmal von Reibungsver-
lusten abgesehen wird – bei konstanter Drehzahl proportional zum Produkt aus Schau-
felarbeit und Massenstrom. Da die Schaufelarbeit im betrachteten Bereich weniger
stark vom Förderstrom abhängt (s. Abschnitt 6.2.5), steigt das Drehmoment zunächst
mit zunehmendem Förderstrom an. Bei hohen Förderströmen jedoch sinkt die Schau-
felarbeit aufgrund hoher Verluste wieder überproportional ab und somit das Drehmo-
ment. Dass mit zunehmender Drehzahl das Drehmoment ansteigt, lässt darauf
schließen, dass die Schaufelarbeit überproportional zur Drehzahl wächst.
6.2.8 Leistungsdaten u. Wirkungsgrade
Die Simulationsdaten können ebenfalls herangezogen werden, um Leistungsabschät-
zungen vorzunehmen und hiermit einen wichtigen Beitrag zur Auslegung des Gesamt-
systems leisten, da insbesondere bei den Miniaturkreiselpumpen die messtechnische
Abb. 6-8: Kennlinien für Drehmoment und Axialschub
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139Bestimmung der Verlustleistungen aber auch der Wellenleistung mit erheblichen
Unsicherheiten behaftet ist /MARSEILLE 2001/, /SIESS 2000/.
Die Wellenleistung, die über P = M ω aus dem Drehmoment (Abschnitt 6.2.7)
bestimmt wird, ist für den Betriebspunkt 5 lit/min in folgender Tabelle angegeben:
Zur Bewertung der Effizienz werden der hydraulische und der Druckwirkungsgrad
herangezogen. Der hydraulische Wirkungsgrad wird allgemein definiert als:
(6.1)
Hierbei umfasst die nutzbare hydraulische Leistung Y den Totaldruck, also die Summe
aus statischer Druckerhöhung und Erhöhung der kinetischen Energie zwischen Eintritt
und Austritt /GÜLICH 1999/. Als Aufwand wird die Schaufelarbeit YSch aufgefasst, die
vermindert um die (hier vernachlässigbaren) Radreibungsverluste der auf den Massen-
strom bezogenen Wellenleistung entspricht.
Anmerkung: Einige Autoren (u.a. /SIESS 2000/, /MARSEILLE 2001/, /MENDLER 1998/,
/WESTPHAL 1994/) folgen dieser Konvention nicht, sie berücksichtigen nur die stati-
sche Druckerhöhung in der nutzbaren hydraulischen Leistung. Diese Tatsache mag
erklären, warum die in den zitierten Arbeiten angegebenen Wirkungsgrade durchweg
deutlich unter den für Axialpumpen (auch kleiner Förderströme) üblichen Werten (vgl.
/GÜLICH 1999/) liegen.
Drehzahl [U/min] 26 000 30 000 33 000
PW [W] 2,4 3,5 4,4
Tabelle 6-1: Wellenleistung bei 5 lit/min
ηhyd
Y
YSch
-----------
∆ptot
ρ-----------
∆ ucu( )
----------------
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ρ------
∆c2
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140Zur besseren Vergleichbarkeit mit den Daten aus der genannten Literatur wird in dieser
Arbeit der Druckwirkungsgrad ermittelt, der wie folgt definiert ist:
(6.2)
Die Verläufe beider Wirkungsgrade in Abhängigkeit vom Förderstrom sind in Abb. 6-
9 angegeben. Der hydraulische Wirkungsgrad liegt mit Werten zwischen 50 und 75 %
am unteren Rand des in /GÜLICH 1999/ angegebenen Spektrums für axiale Pumpen.
Die errechneten Werte zeigen, dass sowohl die statische als auch die hydraulische Effi-
zienz der untersuchten Pumpe im Auslegungspunkt von 5 lit/min bei 33 000 U/min
maximal ist. Insbesondere bei 26 000 U/min fällt der Wirkungsgrad zu höheren För-
derströmen hin steil ab. Bemerkenswert ist, dass der Wirkungsgrad bei niedrigen Strö-
Abb. 6-9: Hydraulischer Wirkungsgrad und Druckwirkungsgrad
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141men von 2 bis 3 lit/min nicht erheblich niedriger liegt, als bei den Betriebspunkten, die
bei gleichem Druckaufbau eine höhere Förderleistung aufweisen (s. Drosselkurve,
Abb. 6-1). Dies bedeutet, dass die aufgewendete Arbeit in diesen Betriebspunkten
ebenfalls niedriger ist, also nicht vom Fluid dissipiert wird.
Es ist nachdrücklich darauf hinzuweisen, dass die Differenzen ∆ in den Gleichungen
(6.1) und (6.2) zwischen den Ebenen der Schaufelvorder- und hinterkante ermittelt
werden, da sich die Schaufelarbeit ucu nur in diesem Bereich sinnvoll definieren lässt.
Soll das Gesamtsystem betrachtet werden, muss auf den Pumpenwirkungsgrad zurück-
gegriffen werden. Beim Pumpenwirkungsgrad wird die auf den Massenstrom bezo-
gene mechanische Wellenleistung als Aufwand erfasst und als Nutzen die Differenz
des spezifischen Totaldrucks zwischen Eintritt und Austritt des Gesamtsystems
(Pumpe und Peripherie) herangezogen.
6.2.9 Kavitation
Hohe lokale Beschleunigung des Blutes kann zur Unterschreitung des Dampfdruckes
führen, mit der möglichen Folge, daß sich Dampfblasen bilden, die in stromabwärts
gelegenen Gebieten höheren statischen Druckes kollabieren. Die erheblichen Druck-
spitzen, die bei der Blasenimplosion entstehen, wirken sich schädigend auf die Blutbe-
standteile aus27). Die Thematik der Kavitation ist zu vielschichtig, um in diesem
Rahmen erschöpfend behandelt werden zu können. Es soll daher eine grobe Abschät-
zung der Druckverteilung in der Pumpe genügen, die jedoch jegliche instationären
Effekte, wie sie beim Anlauf oder bei schlagartiger Versperrung der Pumpe auftreten,
vernachlässigt.
27. Die Materialerosion ist vor diesem Hintergrund von untergeordneter Bedeutung. Zur Blutschädi-
gung s. Kapitel 7.
142Maßgeblich für die potentielle Unterschreitung des Dampfdrucks pD ist die Höhe des
Totaldrucks im Ansaugstutzen pSS,tot, im Falle der Blutpumpe im linken Ventrikel.
Die Differenz aus diesem Druck und der Höhe des Dampfdruckes bezeichnet man als
Dampfdruckabstand oder net positive suction head NPSH. Dieser beträgt für die unter-
suchten Pumpen bei Blutförderung etwa:
, (6.3)
wenn man vereinfachend von ruhendem Blut mit atmosphärischem Mitteldruck von
770 mmHg im Ventrikel ausgeht und einen Dampfdruck von Blut bei 37°C von pD =
46 mmHg zu Grunde legt /GRAF 1994/.
Eine erste Näherung bei der Bewertung der Pumpe hinsichtlich potentieller Kavitation
ist nun zu überprüfen, ob der minimal in der Pumpe auftretende Druck um diesen
Betrag unter den Eintrittsdruck pSS fällt. Da der Ansaugkorb nicht in das Simulations-
modell einbezogen wird, muss hier ein Druckverlustbeiwert angesetzt werden, der aus
Messungen zu ζ = 1,0 ermittelt wurde. Damit ergeben sich für den Druckverlust durch
den Ansaugkorb mit  Werte von 4 bis 64 mmHg für Förderströme
von 2 bis 7 lit/min. Damit steht also für den kritischsten Fall eine Druckdifferenz von
724 - 64 = 660 mmHg zwischen Eintritt und Minimaldruck im berechneten Strömungs-
gebiet zur Verfügung. Betrachtet man nun die Druckverteilung um die Schaufel exem-
plarisch bei halber Kanalhöhe, die in Abb. 6-10 für zwei Volumenströme dargestellt
ist, so erkennt man, das bei dem Förderstrom von 2 lit/min starke Unterdruckspitzen
auftreten, die durch Fehlanströmung (Strömungswinkel β kleiner als Konstruktions-
winkel) hervorgerufen werden. Hier treten vergleichsweie niedrige statischen Drücke
auf, die bei der betrachteten Kanalhöhe bis auf -270 mmHg gegenüber pSS absinken.
Bei der vorliegenden Pumpe entspricht dieser Wert gleichzeitig dem minimal im
NPSH
pSS pD–
ρg
--------------------
cSS
2
2g
-------+ 9.17 m 724 mmHg→= =
pv Korb,
1
2
--ρca
2ζ=
143Schaufelkanal auftretenden Druck. Die verbleibende Differenz gegenüber der Kavita-
tionsgrenze von 660 - 270 = 390 mmHg kann als tolerabel angesehen werden. Zum
Vergleich ist in der selben Abbildung die Druckverteilung für 7 lit/min angegeben, die
aufgrund höherer auftretender Geschwindigkeiten eine kritischere Situation erwarten
liesse. Da jedoch bei derart hohen Förderströmen der konstruktive Eintrittswinkel
überschritten wird, treten Überdruckspitzen an der Schaufelvorderkante auf, die jeden-
falls für die Problematik der Kavitation unbedenklich sind. Da die Aussagen über
Maximalwerte in der numerischen Simulation immer fehlerbehaftet sind, da sie sehr
sensitiv gegenüber numerischen Einflüssen sind, wird hier eine massenbezogene Häu-
figkeitsverteilung des statischen Drucks (Abb. 6-11) verwendet, um eine Aussage über
das Ausmass von Gebieten niedriger Druckniveaus abzuleiten. Diese zeigt, dass in der
Tat bei höheren Förderströmen niedrigere Drücke in der Pumpe auftreten, jedoch nur
Abb. 6-10: Druckverteilung um die Schaufel bei Kanalhöhe h/H = 0,5. (Druckniveau 
korrigiert um die Ansaugkorbverluste ), Drehzahl n = 33 000 U/min
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144ein auf den Gesamtmassenstrom bezogen verschwindend geringer Anteil von Drücken
deutlich unter -100 mmHg geprägt ist.
Abschließend kann festgehalten werden, dass die numerische Simulation vielfältige
Analysemöglichkeiten bietet, die den Auslegungsprozess erheblich vereinfachen. Aus-
serdem lassen sich Aussagen treffen, die – insbesondere bei Miniaturpumpen – selbst
a posteriori durch aufwändige experimentelle Untersuchungen nicht gewonnen werden
können. Bereits aus den hier vorgestellten Ergebnissen lassen sich Rückschlüsse auf
konstruktive Umgestaltung der strömungsführenden Bauteile ziehen. Es sollte erwo-
gen werden, die Länge der Rotorschaufeln zu verringern und die Krümmungsvertei-
lung noch vorlastiger auszuführen. Ebenfalls sollten die Querschnittsveränderungen
im Strömungskanal stetiger und die Nabengeometrie schlanker gestaltet werden.
Abb. 6-11: Kumulierte, massenbezogene Häufigkeitsverteilung des statischen Drucks 
(Druckniveau korrigiert um die Ansaugkorbverluste ), n = 33 000 U/min
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7 Analyse der 
Blutschädigung
Für die Entwicklung von Blutpumpen stellen die Schädigung der roten Blutkörperchen
(Hämolyse) sowie die Bildung von Thromben Einflussfaktoren von kritischer Bedeu-
tung dar. Es ist somit wünschenswert, einerseits bereits frühzeitig im Entwicklungs-
prozess der Pumpe Aussagen über die potentielle Blutschädigung treffen zu können,
andererseits die Ursachen der Schädigung bei bestehenden Systemen zu ergründen.
Einen diesbezüglichen Ansatz (für den strömungsbedingten Anteil der Schädigung)
könnte hierbei die Verwendung der numerischen Strömungssimulation darstellen.
Dabei wird das Ziel verfolgt, eine qualitative Bewertung jener Einflussfaktoren vorzu-
nehmen, die als ursächlich für die Blutschädigung angesehen werden und sich durch
numerische Berechnung ermitteln lassen. Ziel dieser Analyse ist es, ein Charakteristi-
kum für eine gegebene Geometrie und einen bestimmten Betriebszustand zu ermitteln,
welches eine Abschätzung der zu erwartenden (strömungsinduzierten) Blutschädigung
im Vergleich zu anderen Geometrievarianten oder Betriebspunkten erlaubt.
Die Thematik der Blutschädigung ist äußerst vielschichtig und komplex, da eine Viel-
zahl physiologischer, chemischer und physikalischer Prozesse ineinandergreifen. Im
Rahmen dieser Arbeit können die Grundlagen dieser Prozesse daher nur grob umrissen
werden, und es wird soweit möglich auf Sekundärliteratur verwiesen. Hauptaugen-
merk wird vielmehr auf die Evaluierung der Möglichkeit gelegt, die numerische Strö-
mungssimulation als ein Werkzeug zur Bewertung von Schädigungsvorgängen
einzusetzen und diskutiert, wo die Grenzen solcher Verfahren liegen.
1467.1 Grundlagen der strömungsinduzierten Blutschädigung
Blut dient als Transportmedium für Nährstoffe, Gase, zahlreiche andere Bestandteile
wie Botenstoffe sowie für den Wärme- und Wassertransport. Aufgrund des hohen
Anteils an korpuskulären Festkörpern spricht man auch von einer Suspension, die
einen Volumenanteil an Korpuskeln (Hämatokrit) von ca. 45% aufweist /SCHMIDT,
THEWS 1993/. Den weitaus größten Volumenanteil an Korpuskeln stellen die roten
Blutkörperchen (Erythrozyten) dar, gefolgt von den Blutplättchen (Thrombozyten)
und den weissen Blutkörperchen (Leukozyten), deren Anteil jedoch um 1 bzw. 3
Größenordnungen geringer ist. Zahlreiche Effekte können eine Zerstörung der Blut-
korpuskel bewirken. Im Zusammenhang mit blutführenden technischen Systemen
wird allgemein der Schädigung der Erythrozyten und der Aktivierung der Thrombozy-
ten mit sich anschließender Blutgerinnung die meiste Bedeutung beigemessen
/SCHIMA 1993/. Diese Effekte stehen nach /YOGANATHAN 1992/ in enger Wechselwir-
kung zueinander. Die Ursachen für die Schädigung bzw. Aktivierung sind äußerst viel-
fältig. Zu den von äußeren Einwirkungen auf die Korpuskel verursachten (extra-
korpuskulären) Schädigungsarten zählen u.a. mechanische, chemische, thermische,
osmotische, toxikologische und fremdkontaktbedingte Vorgänge28). Eine Literatur-
übersicht bezüglich verschiedener extrakorporaler Schädigungsmechanismen findet
sich in den Arbeiten von /PAUL 2000/ und /KLAUS 2000/.
Bestrebungen, die Blutschädigung durch numerische Strömungssimulation zu erfas-
sen, beschränken sich im Wesentlichen auf die Berücksichtigung derjenigen Einfluss-
faktoren, die mit der Wirkung von Strömungskräften auf die Korpuskel in
Zusammenhang stehen (strömungsinduzierte Blutschädigung). Hierbei kommt der
Betrachtung der strömungsbedingten Schädigung von Erythrozyten bei den folgenden
28. Darüberhinaus können auch pathologische (intra-korpuskuläre) Effekte für eine Schädigung verant-
wortlich sein /BLACKSHEAR UND BLACKSHEAR 1987/.
147Untersuchungen eine zentrale Bedeutung zu. Als eine extreme Ausprägung der thermi-
schen Blutschädigung verdient auch die Kavitation im vorliegenden Zusammenhang
Beachtung. Da das Auftreten von Kavitation jedoch schon aus hydraulischen Erwä-
gungen auszuschließen ist (vgl. Abschnitt 6.2.9), soll dieser Aspekt hier nicht weiter
vertieft werden.
7.1.1 Mechanismen und Einflussfaktoren der strömungsinduzierten 
Hämolyse
Die strömungsinduzierte Hämolyse stellt einen Sonderfall der extrakorpuskulären
Schädigung dar. Man versteht darunter die Traumatisierung von Erythrozyten durch
ein aufgeprägtes Scherfeld29) sowie durch turbulente Schwankungsbewegungen.
Besonders in technischen Systemen zur Blutführung oder -förderung überschreiten
diese Belastungen die physiologischen oft um Größenordungen /PAUL 2000/. Daher ist
die Erforschung der hydrodynamischen Einflussgrößen und insbesondere die Ermitt-
lung kritischer Belastungsgrade von großer Bedeutung für die Entwicklung künstli-
cher Systeme.
Nach /HÄUSSINGER 1980/ lassen sich zwei Schädigungsmechanismen unterscheiden:
• Die durch Verformung bedingte Überdehnung der Zellmembran, welche zu 
Porenbildung und im Extremfall zur Ruptur führt, mit der Folge, dass der Zell-
inhalt austritt.
• Die (subletale) Membranschädigung, die erst über einen längeren Zeitraum hin-
weg zur Beeinträchtigung der Funktion und schließlich zur Zerstörung führt.
In diesem Zusammenhang ist auch die Entstehung von Blutgerinnseln (Thromben) von
Bedeutung. Durch die Schädigung der Erythrozytenmembran wird ADP freigesetzt, in
29. genauer: Schädigung der Erythrozytenmembran (Für eine grundlegende Beschreibung des Aufbaus 
von Erythrozyten sei auf einschlägige Literatur zur Physiologie verwiesen)
148dessen Folge die Blutplättchen (Thrombozyten) aktiviert werden. Dies führt zu einer
irreversiblen Thrombozytenaggregation und zur Freisetzung von Gerinnungsfaktoren.
Da die Bildung von Thromben in einer Blutpumpe unter allen Umständen verhindert
werden muss, kommt der Vermeidung von Hämolyse auch aus diesem Aspekt große
Bedeutung zu.
Die genauen Wirkungszusammenhänge zwischen äußerer (strömungsdynamischer)
Belastung und Beanspruchung der Erythrozyten sind von äußerst komplexer Natur,
wie zahlreiche mikroskopische Untersuchungen an einzelnen Blutzellen zeigen (s.
Abschnitt 7.1.2), jedoch hat die Identifikation folgender strömungsbedingter Schädi-
gungsparameter allgemeine Akzeptanz gefunden:
(a) lokaler Spannungszustand (Spannungstensor)
(b) Verweildauer der Korpuskel im Scherfeld
(c) Turbulenzgrößen (Größe der Turbulenzballen, Schwankungsintensität von 
Geschwindigkeit und Druck)
Für die Vielzahl einschlägiger Quellen seien hier exemplarisch genannt /BLACKSHEAR
1965/, /LEVERETT 1972/, /SUTERA UND MEHRJARDI 1975/, /SALLAM UND HWANG
1984/ sowie /JONES 1995/.
Problematisch für die Ermittlung und Beschreibung der Wirkungszusammenhänge ist
dabei, dass im allgemeinen Fall 3-achsige, dynamische Spannungszustände und kom-
plexe inhomogene Turbulenzverteilungen auftreten. Darüber hinaus muss bei der sub-
letalen Schädigung die Belastungsgeschichte der Korpuskel berücksichtigt werden,
man spricht hier von Schadensakkumulation. Von diesen Bedingungen ist im Falle von
Kreiselpumpen zur Blutförderung auszugehen /YELESWARAPU 1995/. 
149In der Vergangenheit wurde auf Experimente unter stark vereinfachten Bedingungen
zurückgegriffen, um (im Rahmen der jeweiligen Beschränkungen gültige) Zusammen-
hänge zwischen Belastung und Schädigung zu ermitteln:
7.1.2 Experimentelle Untersuchungen
Untersuchungen an Vollblut
Durch künstliche Erzeugung von Scherfeldern mit definierten Strömungsverhältnissen
wurden in zahlreichen Studien Zusammenhänge zwischen Belastungshöhe (meist cha-
rakterisiert durch die Scherrate) und Belastungsdauer ermittelt. Eine Zusammenstel-
lung und kritische Bewertung findet sich bei /PAUL 2000/. In nahezu allen Fällen
kommen Kegel-Platte-Anordnungen sowie Couette-Schergeräte zum Einsatz, die das
Blut einer 2-dimensionalen (überwiegend laminaren) Scherströmung30) aussetzen.
Dabei werden Belastungshöhe und/oder -dauer in Grenzen variiert. Aus den Messda-
ten werden häufig Korrelationen abgeleitet, die einen funktionalen Zusammenhang der
Form  zwischen beiden Belastungsparametern τ und t und der Höhe der
Schädigung D angeben31) (z.B. /GIERSIEPEN 1990/). Der Vergleich der publizierten
Messdaten zeigt allerdings erhebliche Varianzen, die die Verwendung solcher Korre-
lationen als fraglich erscheinen lassen. Im Rahmen dieser Arbeit wird auf die Ergeb-
nisse von /PAUL 2000/ zurückgegriffen, die mit einem deutlich verbesserten fluid-
gedichteten Couette-System bei laminarer Blutströmung gewonnen wurden. Dieser
ermittelte eine Schädigungsgrenze bei einer Schubspannung von ca. 400 Pa unabhän-
gig von der Belastungszeit, die in einem Bereich von 25 bis 1250 ms variiert wurden.
Unterhalb dieser Grenze konnte keine detektierbare Schädigung nachgewiesen wer-
30. Der Belastungsfall kann dabei als uni-axial betrachtet werden.
31. Die Größe D beschreibt den Anteil des bei Membranschädigung freigesetzten Hämoglobins im Ver-
hältnis zum Gesamthämoglobin und dient so als Maß für die Blutschädigung, A, α und β sind Kon-
stanten.
D Aτα tB
β
⋅=
150den. Dieser Wert liegt deutlich über den von den anderen Autoren ermittelten Werten,
was von PAUL auf die Vermeidung der konstruktiv bedingten Sekundärschädigungs-
einflüsse durch das Messsystem zurückgeführt wird. Der Einfluss einer Vorschädi-
gung (Theorie der Schadensakkumulation) konnte in dem untersuchten Messbereich
nicht festgestellt werden. /PAUL 2000/ weist jedoch darauf hin, dass erst eine Ausdeh-
nung des Messbereichs auf Schubspannungen von deutlich über 500 Pa und Belas-
tungszeiten von mehreren Sekunden erforderlich sei, um die Hypothese der diskreten
Schädigungsgrenze von 400 Pa zu bestätigen.
Weiterhin sind experimentelle Daten publiziert worden, die den Einfluss von Turbu-
lenzgrößen auf die Blutschädigung zeigen. Es werden unterschiedliche Versuchsan-
ordnungen eingesetzt, in der Mehrzahl Freistrahlversuche (z.B. /FORSTROM 1969/).
Einen Überblick gibt /JONES 1995/. Die Belastungszeiten liegen in der Größenordnung
von 0,01 bis 10 ms, können jedoch aufgrund der komplexen Strömungsverhältnisse
nur grob abgeschätzt werden. Darüberhinaus ist von 3-dimensionaler, dynamischer,
inhomogener und möglicherweise wiederholter Belastung auszugehen, deren Höhe
ebenfalls nur vage angegeben werden kann. Als Maß für die Belastung wird durchweg
die (maximal auftretende) Reynoldsspannung32) verwendet. Die kritische Grenze
dieser Größe für das Auftreten von Hämolyse wird von /FORSTROM 1969/ mit 5000 Pa,
hingegen von /SALLAM UND HWANG 1984/ mit 400 Pa angegeben. Diese Schwankun-
gen sind aufgrund der unzulänglichen Vergleichbarkeit der Belastungsbedingungen
nicht überraschend. Darüberhinaus ist fraglich, ob die Reynoldsspannung ein geeigne-
tes Maß für die turbulenzbedingte Schädigung darstellt, schließlich handelt es sich kei-
neswegs um eine physikalisch mit der viskosen Spannung vergleichbare Größe. /JONES
1995/ schlägt daher die Verwendung der Dissipationsrate ε als Korrelationsgröße vor,
/SUTERA UND JOIST 1992/ weisen auf die Bedeutung der turbulenten Größenskalen hin
32. Der Tensor wird in eine skalare Größe überführt, vgl. /SALLAM UND HWANG 1984/
151und unterstreichen die Bedeutung der (aus den zeitlich gemittelten Geschwindigkeiten
resultierende) Scherung hin. Auch /KRAMER 1971/ postuliert die Größenskalen als
relevantes Schädigungsmaß und weist einen Anstieg der Hämolyse mit abnehmender
Größe der Turbulenzballen nach. 
Dieser Abriss macht deutlich, dass die experimentelle Erfassung turbulenter Schädi-
gungsmechanismen bis dato zu keinen zuverlässigen Aussagen geführt hat. Es ist
daher angeraten – gerade in Strömungen mit schwacher Turbulenzstruktur – nur die
viskosen Spannungen als Korrelationsmaß für die Schädigung heranzuziehen.
Mikroskopische Untersuchungen an einzelnen Blutzellen
Der Vollständigkeit halber seien auch mikroskopische Experimente erwähnt, die zur
Ermittlung von Materialkennwerten der Erythrozytenmembran unter definierten
Belastungsbedingungen an einzelnen Erythrozyten durchgeführt wurden. Einen guten
Überblick mit Angabe der Werte gibt /KLAUS 2000/. Diskutiert werden Verfahren der
Mikropipettenaspiration /RAND 1964/ sowie /WAUGH 1976/ mit biaxialem Spannungs-
fall, sowie uni-axiale Streckversuche bei fadenförmig verformten Erythrozyten nach
/HOCHMUTH 1972/ und bei dynamischer Belastung im Hochfrequenzfeld nach
/ENGELHARDT 1984/. Da die jeweiligen zugrundegelegten Materialgesetze (und deren
Kennwerte) nur in engen Grenzen gültig sind, ist eine Übertragbarkeit auf das Schädi-
gungsverhalten von Vollblut fraglich. Die Messungen von /LAMBERT 1976/, der bei
2D-Scherversuchen unter Verwendung eines Mikrospalts eine Grenzspannung von
400 Pa bei Belastungen zwischen 0,1 und 10 ms ermittelt hat, konnten jedoch durch
die weiter oben angeführten Ergebnisse von /PAUL 2000/ bestätigt werden.
7.1.3 Übertragbarkeit der Experimente auf die Mikroblutpumpe
In der Mikroblutpumpe liegen Strömungsverhältnisse vor, die weitaus komplexer sind,
als dass die Ergebnisse der in diesem Abschnitt zitierten experimentellen Referenz-
messungen sich hierauf nach Maß und Zahl übertragen ließen. Eine globale Analyse
152der Experimente zeigt jedoch, dass die strömungsinduzierte Blutschädigung grund-
sätzlich unabhängig vom jeweiligen Versuchsaufbau positiv mit der Belastungsdauer
und -höhe korreliert ist, jüngeren Ergebnissen zufolge sogar unterhalb einer Scher-
grenze von etwa 400 Pa vernachlässigbar sind. Dies gestattet eine qualitative Bewer-
tung der Blutpumpe auf der Basis von numerisch ermittelten Strömungsdaten.
Schwieriger gestaltet sich die Bewertung der durch Turbulenz verursachten Implikati-
onen auf die Blutschädigung. Als geeignetes Maß zur qualitativen Beurteilung einer
Blutpumpe erscheint der Längenmassstab der Turbulenzstrukturen. Darüberhinaus
erlaubt eine Analyse der Reynoldsspannungen eine Gewichtung von viskosen gegen-
über turbulenten Schädigungseffekten.
7.2 Bewertung der Blutpumpe anhand schädigungsrelevanter 
Faktoren
Eine Durchsicht der Literatur zeigt, dass einige Autoren auf numerische Strömungssi-
mulation zur Beurteilung von Blutpumpen zurückgreifen (vgl. Abschnitt 4.1) und
eine qualitative Bewertung hinsichtlich der Blutschädigung basierend auf den errech-
neten Strömungsdaten vornehmen. Dabei wird in einigen Fällen die Wandschubspan-
nung herangezogen (/MIYAZOE 1998/, /BLUDSZUWEIT 1994/, /YASUDA 2000/), die
jedoch keine Aussagen über die wandfernen Strömungsgebiete zulässt. Alternativ wird
häufig eine skalare Vergleichsgröße für den viskosen Spannungstensor herangezogen,
der entweder aus der Differenz der maximalen und minimalen Hauptspannungen an
jedem Knoten des Rechengitters ( , /PINOTTI 1995/) oder basie-
rend auf der Hypthese der von-Mises’schen Gestaltänderungsenergie bestimmt wird.
Übertragen auf den Scherfall von Fluiden ergibt sich aus der zweiten Hypothese die
skalare Vergleichsgröße nach /BLUDSZUWEIT 1994/ zu:
τvgl
1
2
-- σmax σmin–( )=
153. (7.1)
Diese Beziehung besitzt den Vorteil, dass sie für den eindimensionalen Belastungsfall
dem Wert der einfachen Schubspannung entspricht. Für eine Herleitung sei auf /APEL
2001B/ verwiesen. Einige Autoren ziehen im Falle von Rechnungen mit Turbulenzmo-
dell die Komponenten des viskosen Spannungstensors mit den Reynoldsspannungen
zusammen, und berechnen hieraus die Vergleichsspannung gemäß Gl. (7.1), vgl.
/MIYAZOE 1999/. Häufig werden tabellarisch die Mittel- oder Maximalwerte der Ver-
gleichsspannung für einen Betriebspunkt angegeben (u.a. /WOOD 1999/, /MIYAZOE
1999/), oder aber die Verteilung im Strömungsfeld grafisch visualisiert (vgl.
/NAKAMURA 1997/). In einem Fall wird eine kritsche Grenze auf τvgl = 120 Pa festge-
legt und die Strömungsregionen visualisiert, in denen dieser Wert überschritten wird
/MIYAZOE 1998/. Die Belastungszeiten werden in der Regel vernachlässigt, lediglich
/BLUDSZUWEIT 1995/ berechnet exemplarisch für eine Bahnlinie eines masselosen
Partikels die Durchlaufzeit durch die untersuchte Pumpe.
7.2.1 Analyse der Scherbelastung in der Mikropumpe
Grundlage der folgenden Analyse ist zunächst das Rechenmodell der Parakardialen
Pumpe, wobei eine Rechnung ausgewählt wird, die den Betriebspunkt von 5 lit/min bei
einer Drehzahl von 30 000 U/min repräsentiert.
Es sei zunächst die skalare Vergleichsgröße des Spannungstensors betrachtet. Diese
wird nach Gl. (7.1) für jeden Gitterknoten berechnet. Abb. 7-1 zeigt eine Farbverlaufs-
darstellung der Vergleichsspannung in zwei senkrecht zur Welle verlaufenden Schnit-
ten durch die Schaufelkanäle der Pumpe. Sie gibt einen Eindruck, in welchen Regionen
des Strömungsfeldes hohe Schubspannungen auftreten. Insbesondere die wandnahe
Strömung wird stark geschert, wobei das Maximum der Belastung im Kopfspalt zwi-
schen Schaufel und Gehäuse auftritt. Die gewählte Darstellung erlaubt zwar eine qua-
τvgl
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154litative Einschätzung der Belastungshöhe, jedoch ist keine Aussage darüber möglich,
welcher Anteil des geförderten Blutvolumens welcher Beanspruchung unterliegt.
Daher wird für die Vergleichsspannung im Strömungsgebiet die relative Häufigkeit
ihres Auftretens (gewichtet mit dem Massenanteil) bestimmt. Hierzu werden die Kon-
trollvolumina der numerischen Berechnung mit der jeweils im Kontrollvolumen vor-
herrschenden mittleren Vergleichsspannung herangezogen. Abb. 7-2 zeigt eine solche
Massenverteilung in einfacher und kumulierter Form.
Aus dem oberen Teil der Abbildung ist ersichtlich, dass für das Strömungsgebiet der
gesamten Pumpe nahezu 100 (Massen-)% des Fluids einer Scherbelastung von unter
100 Pa ausgesetzt sind33). Die Verhältnisse in der Region des Schaufelspaltes sind im
unteren Teil der Abb. 7-2 dargestellt: In diesem Bereich liegen prozentual (bezogen
auf das Spaltvolumen) wesentlich höhere Scherungen vor als im Gesamtgebiet (bezo-
gen auf das Gesamtvolumen). Ca. 20% des Fluids in diesem Bereich wird mit Span-
nungen von über τkrit = 400 Pa belastet.
Abb. 7-1: Qualitative Darstellung der Vergleichsspannung unmittelbar vor der 
Schaufelvorderkante (links) und auf halber Länge (rechts).
33. Die höheren Werte der Spaltregion fallen bei Betrachtung des Gesamtgebietes prozentual nicht ins 
Gewicht.
155Diese Form der Analyse erlaubt eine Bewertung der Belastungsverteilung im Strö-
mungsgebiet, allerdings nur unter der Prämisse, dass die Belastungsdauer keinen Ein-
fluss auf die Schädigung ausübt. Dies kann nur für kurze Belastungszeiten im Bereich
von Millisekunden als zutreffend angesehen werden. Zur Ermittlung der Belastungs-
dauer werden nun Bahnlinien von i = 2000 masselosen Partikeln berechnet, deren
Startpunkte gleichmäßig über den Einlass der Pumpenkanüle verteilt sind. Hierzu
werden die Koordinaten  jeder Bahnlinie i explizit mittels vorwärtsgerichteter
Euler-Integration der lokalen Strömungsgeschwindigkeit  bestimmt:
. (7.2)
Abb. 7-2: Massenbezogene Häufigkeit der Vergleichsspannung (links: relativ, 
rechts: kumuliert) für die gesamte Pumpe (oben) und die Spaltregion 
(unten)
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156Dabei ist der Ort des Partikels zum vorherigen Zeitpunkt und  der Zeitschritt.
Entlang dieser Bahnlinien werden die zurückgelegte Wegstrecke, die Zeit sowie die zu
den Ortsvektoren korrespondierenden Vergleichsspannungen ermittelt und aufge-
zeichnet. Aus diesen Daten lassen sich nun zunächst die Verweilzeiten der i Partikel
ermitteln. Abb. 7-3 zeigt die relative Häufigkeit für i = 2000 Partikel.
Der Abbildung kann entnommen werden, dass nahezu alle Partikel weniger als 35 ms
im Strömungsgebiet verweilen, ein Anteil von etwa 80% gar weniger als 20 ms. Die
minimale Verweildauer beträgt ca. 5 ms. Für einen geringen Anteil von wenigen Pro-
zent beträgt die Verweilzeit über 50 ms, diese verweilen in der wandnahen Zone im
Schaufelspalt und werden so für die Dauer etlicher Rotorumdrehungen mitgeführt.
Trägt man nun die Verweilzeiten jeder Bahnlinie i gegen die während dieser Dauer im
zeitlichen Mittel auf sie einwirkenden Schubspannung  auf, so lässt sich ein reprä-
sentativer Eindruck darüber gewinnen, welche Kombinationen von Belastungshöhe
und Verweilzeit in einer Pumpe auftreten. In Abb. 7-4 ist darüber hinaus die relative
Häufigkeit dieser Kombinationen entlang der Hochachse aufgetragen.
Aus der Abbildung geht deutlich hervor, dass der überwiegende Anteil der masselosen
Partikel bei geringen Verweilzeiten von unter 20 ms mit Spannungen von deutlich
Abb. 7-3: Relative und kumulierte Häufigkeit der Verweilzeiten für i = 2000 
masselose Partikel
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157unter 50 Pa belastet wird. In Relation zur Gesamtzahl fallen höhere Werte beider Para-
meter nicht ins Gewicht. Es wird nun die Hypothese vertreten, dass eine solche Dar-
stellung ein charakteristisches Bild für die gewählte Rotorgeometrie bei einem
dedizierten Betriebspunkt ergibt. Um diese Vermutung zu untermauern, wird die
beschriebene Analyse für die Akuptpumpe durchgeführt, die durch wesentlich kleinere
Abmessung und höhere Betriebsdrehzahlen gekennzeichnet ist. Der Kopfspalt beträgt
jedoch wie bei der Parakardialen Pumpe 0,1 mm. Abb. 7-5 zeigt für einen Betriebs-
punkt von 45 000 U/min und einem Förderstrom von 2,5 lit/min die charakteristische
Spannungs-/Verweildauerverteilung.
Im Vergleich zu Abb. 7-4 ist deutlich zu erkennen, dass die Strömung durch die Akut-
pumpe von geringeren Verweilzeiten (< 10 ms) bei erheblich höheren Vergleichsspan-
nungen gekennzeichnet ist (man beachte die geänderte Skalierung der Hochachse). Bei
Abb. 7-4: Relative Häufigkeit des Auftretens von Bahnlinien, die einer mittleren 
Spannung von τvgl bei einer Verweildauer t unterliegen.
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158einer höheren Drehzahl von n = 55 000 U/min ergibt sich ein deutlich anderes Bild, wie
Abb. 7-6 zeigt. Während die Verweildauer im Bereich mittlerer Spannungen von 100
< τvgl < 200 Pa im Vergleich mit Abb. 7-5 leicht ansteigt, ist eine deutliche Erhöhung
der Vergleichsspannung festzustellen. Der als kritisch betrachtete Grenzwert von τkrit
= 400 Pa wird im zeitlichen Mittel bei keinem der dargestellten Profile überschritten.
Die Belastungsprofile der Abbildungen 7-4 bis 7-6 legen den Schluss nahe, dass die
Akutpumpe bei einer Drehzahl von 45 000 U/min eine höhere Hämolyse aufweist als
die Parakardiale Pumpe bei 30 000 U/min. Ein weiterer Anstieg ist bei Erhöhung der
Drehzahl auf 55 000 U/min zu erwarten. Es ist Gegenstand der Verifizierung in
Abschnitt 7.2.3, diese Vermutung durch Vergleich mit den experimentellen Hämoly-
sedaten zu bestätigen.
Abb. 7-5: Relative Häufigkeit des Auftretens von Bahnlinien, die einer mittleren 
Spannung von τvgl bei einer Verweildauer t unterliegen.
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1597.2.2 Analyse turbulenter Größen
Auf die Turbulenzmodellierung im Modell der Mikroaxialpumpe wurde bereits einge-
hend in Abschnitt 4.5 eingegangen. An dieser Stelle soll nun eine Einschätzung der
Turbulenz hinsichtlich ihres Einflusses auf die Blutschädigung vorgenommen werden.
Aus Abschnitt Abschnitt 4.5 geht hervor, dass die Intensität der Turbulenz in den
untersuchten Mikroaxialpumpen äußerst gering ist. Legt man den Quotienten aus tur-
bulenter und viskoser Viskosität als dimensionsloses Maß hierfür zu Grunde (vgl. Seite
91 im Abschnitt 4.5.3), so zeigt sich, dass die Turbulenz in der Abströmung der
Beschaufelung ihr Maximum erreicht. Für die Parakardiale Pumpe ist die Verteilung
dieser Größe in Abb. 7-7 umfangsgemittelt dargestellt. Der quantitativen massenbezo-
genen Verteilung in Abb. 7-8 kann jedoch entnommen werden, dass nahezu das
Abb. 7-6: Relative Häufigkeit des Auftretens von Bahnlinien, die einer mittleren 
Spannung von τvgl bei einer Verweildauer t unterliegen.
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160gesamte Strömungsgebiet von schwacher Turbulenz (µt/µ < 50) geprägt ist. Insofern
kann eine Analyse des Energieeintrags in die Erythrozyten in Form der turbulenten
Dissipation ε gemäß /JONES 1995/ unterbleiben. Eine Implikation der Turbulenz auf
die Blutschädigung ist nicht zu erwarten.
7.2.3 Verifizierung
In Abschnitt 7.2.1 wurde die Hypothese aufgestellt, dass die in den Abbildungen 7-4ff.
gezeigten Belastungsprofile eine repräsentative Aussage über eine strömungsindu-
Abb. 7-7: Umfangsgemittelte Verteilung der dimensionslosen Wirbelviskosität im 
Längsschnitt (PKP).
Abb. 7-8: Relative und kumulierte Häufigkeit der dimensionslosen Wirbelviskosität.
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161zierte Hämolyse erlauben. Diese Aussage kann durch Vergleich mit experimentellen
Daten aus Blutverträglichkeitsuntersuchungen der betreffenden Pumpen verifiziert
werden. Hierbei handelt es sich um Laborversuche mit kompletten Pumpsystemen, die
in einem geeigneten Kreislauf mit Tierblut durchgeführt werden. (Näheres hierzu:
/MARSEILLE 2001/.) Im Verlaufe des Versuchs werden Blutproben entnommen, die
photometrisch auf Plasmahämoglobin und Gesamthämoglobin untersucht werden. Die
zeitliche Änderung der Konzentration des freien aus den zerstörten Erythrozyten aus-
getretenen Plasmahämoglobins wird in eine Vergleichsgröße, den sog. Modifizierten
Hämolyseindex MIH überführt (vgl. /MÜLLER 1993/). Hervorzuheben ist, dass die
gemessene Hämolyse neben den strömungsbedingten auch sämtliche andere Schädi-
gungsursachen einschließt und starken u.a. blutbedingten Varianzen unterliegt /PAUL
2000/. Eine repräsentative Aussage über das Schädigungspotential einer Blutpumpe
kann somit nur durch eine extrem hohe Zahl an Versuchen unter identischen Bedin-
gungen getroffen werden.
Abb. 7-9 zeigt eine Zusammenstellung von Hämolyseversuchen der Parakardialen
Pumpe bei n = 30 000 U/min sowie der Akutpumpe bei 45 000 bzw. 55 000 U/min.
Trotz der erheblichen Varianzen innerhalb der Messreihen, die auf Ursachen zurück-
zuführen sind, die nicht betriebspunkt- oder geometriebedingt sind, lässt sich der Dar-
stellung doch deutlich eine gegenüber dem Parakardialen System erhöhte Hämolyse
bei der Akutpumpe entnehmen. Die Erhöhung der Drehzahl um 10 000 U/min bewirkt
einen weiteren Anstieg des MIH. Beide Tendenzen liegen in guter Übereinstimmung
mit den aus der Simulation ermittelten Belastungsprofilen (Abbildungen 7-4 bis 7-6).
Diese können auf der Basis der zur Verfügung stehenden Daten folglich als repräsen-
tativ für die qualitative Einschätzung potentieller strömungsinduzierter Blutschädi-
gung gelten.
1627.3 Bewertung und Diskussion
Die Auswertung der einschlägigen Literatur deutet darauf hin, dass ein deterministi-
scher Ansatz zur Beschreibung des Ursache-Wirkungszusammenhangs zwischen Strö-
mungsgrößen – seien sie nun experimentell oder numerisch ermittelt – und dadurch
bedingter Blutschädigung bisher für den komplexen Fall von Pumpenströmungen
nicht gefunden ist. Es existieren eine Reihe von publizierten Ansätzen zur qualitativen
Bewertung von strömungsinduzierter Hämolyse in Blutpumpen, diese entbehren
jedoch einer experimentellen Verifizierung. In dieser Arbeit werden verschiedene
Methoden vorgestellt, die basierend auf der Verteilung der Scherbelastungen und der
Verweilzeiten im Strömungsgebiet eine qualitative Charakterisierung gegebener Pum-
pengeometrien und Betriebspunkte erlauben. Ein exemplarischer Vergleich mit dem
Experiment zeigt, dass diese Vorgehensweise einen vielversprechenden Ansatz dar-
Quelle: Impella Cardiotechnik AG
Abb. 7-9: Experimentell bestimmter Hämolyseindex MIH. n: Anzahl der Versuche.
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163stellt. Es kann davon ausgegangen werden, dass sich – obwohl eine Quantifizierung
der Schädigung nicht durchführbar ist – mittels dieses Verfahrens aus dem Vergleich
verschiedener Beschaufelungskonfigurationen bzw. Betriebspunkte wertvolle
Schlüsse ziehen lassen. Unter Vernachlässigung dynamischer Effekte können eben-
falls Aussagen über die potentielle Schädigung durch Kavitation getroffen werden, die
jedoch bei den untersuchten Pumpen in keinem Betriebszustand auftritt und daher
nicht validiert werden kann. Die Implikation turbulenter Größen auf die Hämolyse
kann bei den vorliegenden Pumpen als von untergeordneter Bedeutung betrachtet wer-
den, wie die Analyse der numerischen Daten zeigt. Es muss jedoch auf mehrere
Annahmen hingewiesen werden, die der vorgestellten Methodik zu Grunde liegen und
bei der Abschätzung von Blutschädigung in komplexen Strömungsfeldern zu beachten
sind:
Neben der primären Hypothese, dass Verweildauer und Belastungshöhe ein hinrei-
chendes Bewertungskriterium darstellen, ist zu beachten, dass die Annahme masselo-
ser Partikel für reale Blutkorpuskel sicherlich nicht zutreffend ist. Neben der
Vernachlässigung des Dichteunterschiedes zwischen Korpuskeln und Trägerfluid
(Plasma) zeigen wandnahe Blutströmungen Randentmischungseffekte (Magnus-
Effekt, vgl. /GOLDSMITH 1986/). Da jedoch gerade die Zonen hoher Belastung in
Wandnähe liegen, ist bei Vernachlässigung der Randentmischung eher von einer Über-
bewertung der Schädigung auszugehen. Weiterhin ist festzuhalten, dass der Festkör-
peranteil der Erythrozyten bei 42 bis 47 Vol% liegt (/ALTMANN 1971/), so dass von
einer intensiven Partikel-Interaktion ausgegangen werden muss /BRAUEMARK 1971/.
Weiterhin ist problematisch, dass die Scherspannungen zeitlich invariant sind und die
Angabe des zeitlichen Mittelwertes daher nur eine erste Näherung darstellt. Nichtsdes-
totrotz kann die gewählte Charakterisierung Anhaltspunkte für potentielle Schädi-
gungsursachen liefern. 
164Im Vorstehenden wurde weiterhin davon ausgegangen, dass die zu Grunde liegenden
Strömungsdaten aus der Simulation die Realität in ausreichendem Maße widerspie-
geln. Insbesondere für die Ermittlung der Geschwindigkeitsgradienten (zur Berech-
nung der Vergleichsspannung) muss die Gitterunabhängigkeit nachgewiesen werden
(vgl. hierzu Abschnitt 4.3.3.). Das Vorliegen einer ausreichenden Gitterqualität ist bei
mehreren der zu Beginn des Abschnitts 7.2 zitierten Quellen deutlich anzuzweifeln, da
sowohl die gesamte Auflösung als auch die Berücksichtigung von erhöhten Gradienten
durch lokale Verfeinerung nicht ausreichend erscheint. Weiterhin ist eine ausreichende
Validierung des Simulationsmodells notwendige Voraussetzung für eine Schädigungs-
betrachtung in der vorgestellten Weise.
Für die erfolgreiche Weiterentwicklung und Verfeinerung der vorgestellten Verfahren
ist die Ausweitung der experimentellen Untersuchungen von vordringlicher Bedeu-
tung. Erst eine experimentell gewonnene, statistisch gesicherte Zuordnung von
hydraulischen und geometrischen Einflussgrößen zur gemessenen Blutschädigung und
eine Minimierung von sekundären Schädigungsursachen kann eine Datenbasis liefern,
auf deren Grundlage verfeinerte Modelle zur Kombination mit der numerischen Strö-
mungssimulation entwickelt werden können.
8 Zusammenfassung und 
Ausblick
Die Bereitstellung kompakter Herzunterstützungssysteme mit stark reduziertem Bau-
raum eröffnet neue Operationstechniken und Platzierungsmöglichkeiten und stellt
damit einen vielversprechenden Ansatz dar, die Belastung des Patienten bei kardiochi-
rurgischen Eingriffen oder temporärer Herzentlastung deutlich zu verringern. Dabei
kommen zunehmend kontinuierlich fördernde Kreiselpumpen zum Einsatz, von denen
besonders axial durchströmte Systeme ein großes Potenzial zur Miniaturisierung auf-
weisen. Dem Vorteil der kleinen Bauweise stehen jedoch gestiegene Anforderungen
an die hydraulische Effizienz und die Gewährleistung der Blutverträglichkeit entge-
gen. Eine detaillierte Kenntnis der Strömungsvorgänge ist daher unabdingbar. Die
Möglichkeiten zur messtechnische Erfassung der Strömung in Miniaturpumpen sind
jedoch aufgrund der geringen Abmessungen und der erforderlichen hohen Betriebs-
drehzahlen limitiert.
Für diese Arbeit ergab sich daraus die Zielsetzung, zu untersuchen, in wie weit die
numerische Strömungssimulation auf Basis eines kommerziell verfügbaren Strö-
mungslösers (CFX-TASCflow) ein geeignetes Verfahren zur Analyse und Bewertung
von Mikroblutpumpen axialer Bauart darstellt. Als Untersuchungsobjekte wurden drei
Bauvarianten von Mikroaxialpumpen mit Durchmessern von 4,0 bis 6,4 mm ausge-
wählt. Von zentraler Bedeutung war die Entwicklung eines Rechenmodells, das die
numerische Berechnung der Strömung in diesen Pumpen gestattet. Ein weiterer
Schwerpunkt lag auf der messtechnischen Überprüfung dieses Modells anhand von
Strömungsuntersuchungen an Labormustern der untersuchten Pumpen. Die Modellie-
rung und Validierung vollzog sich in folgenden Schritten:
166Simulationsmodell
Zunächst wurde der abzubildende Realitätsausschnitt festgelegt und das Berechnungs-
gebiet aus den Schaufelkanälen sowie den An- und Abströmgebieten der jeweiligen
Pumpe gebildet. Dieses Berechnungsgebiet wurde in CAD modelliert und in einem
weiteren Schritt räumlich diskretisiert. Die aus dieser Diskretisierung resultierenden
Rechengitter wurden in einer iterativen Vorgehensweise verfeinert und modifiziert, bis
eine Gitterunabhängigkeit der numerischen Lösung bei akzeptablem Berechnungsauf-
wand sichergestellt war. Basierend auf dem erzeugten Rechengitter wurden dann meh-
rere Alternativen zur Spezifikation der Randbedingungen untersucht. Durch
Vergleichsrechnungen wurde die Bedeutung der jeweils getroffenen Annahmen ver-
deutlicht und eine Auswahl getroffen. 
Der Thematik der Turbulenzmodellierung bei der Berechnung von Strömungen in
Blutpumpen kam besondere Bedeutung zu, da in der Fachwelt zu diesem Themenkom-
plex widersprüchliche Auffassungen existieren. Dabei konnte gezeigt werden, dass
eine analytische Abschätzung der Grenzschichtausbildung eine Vorauswahl geeigne-
ter Turbulenzmodelle gestattet. Mehrere Wirbelviskositätsmodelle wurden verglei-
chend untersucht, wobei besonderes Augenmerk auf die Behandlung der wandnahen
Gebiete gerichtet wurde. Als Ergebnis des Vergleichs konnte das verbreitet eingesetzte
k-ε-Modell mit Wandfunktion als (für Mikropumpen) ungeeignet identifiziert werden.
Vielversprechende Resultate ergaben sich dagegen für laminare Rechnungen sowie
(alternativ) für ein zonales 2-Schicht-Turbulenzmodell.
In einem weiteren Schritt wurde ein nicht-Newton’sches Fließgesetz implementiert,
um Aussagen über die Vergleichbarkeit hydraulischer Untersuchungen mit (New-
ton’schen) Modellflüssigkeiten und realen Bedingungen (Blut) zu erhalten. Die resul-
tierenden Abweichungen waren in den untersuchten Grenzen vernachlässigbar, so dass
die Annahme Newton’schen Fluides als zulässig angesehen werden kann.
167Des weiteren wurde durch Auswertung von Vergleichsrechnungen ein geeignetes Dis-
kretisierungsverfahrens für die numerische Lösung ermittelt. 
Validierung
Das aus der Modellierung resultierende Gesamtsystem wurde einer ausgiebigen expe-
rimentellen Validierung unterzogen. Hierfür wurde ein hydraulischer Kreislauf aufge-
baut sowie Testkammern entwickelt, die es gestatteten, die Strömungsleistung aller
untersuchten Pumpsysteme zu messen. Der Vergleich der integralen Messgrößen
Druck und Förderstrom mit den Resultaten aus der numerischen Berechnung ergab für
einen weiten Betriebsbereich um den Arbeitspunkt eine nahezu vollständige Überein-
stimmung. Darüber hinaus wurde das Verfahren der digitalen particle image velocime-
try (PIV) zur Validierung eingesetzt. Dieses Verfahren ermöglichte die
hochauflösende Messung von 2-dimensionalen Geschwindigkeitsvektoren in mehre-
ren Ebenen im Schaufelkanal sowie der An- und Abströmung der untersuchten para-
kardialen Mikroaxialpumpe. Durch Vergleich der mit PIV ermittelten
Geschwindigkeitsprofile mit den korrespondierenden Daten der numerischen Berech-
nung konnte nachgewiesen werden, dass die wesentlichen Charakteristika des Strö-
mungsfeldes durch das Rechenmodell exakt vorhergesagt werden konnten.
Quantitative Abweichungen ergaben sich lediglich in der drallbehafteten, rezirkulie-
renden Abströmung der Pumpe.
Damit konnte gezeigt werden, dass die gewählte Vorgehensweise geeignet ist, auf
Basis der numerischen Simulation ein Modell zu entwickeln, das die exakte Vorher-
sage der Strömungsverhältnisse in Blutpumpen mikroaxialer Bauart erlaubt. Die viel-
fältigen Nutzungsmöglichkeiten eines solchen Modells wurde im Weiteren
demonstriert:
168Strömungsanalyse und Abschätzung der Blutschädigung
Im Rahmen einer hydraulischen Analyse am Beispiel einer parakardialen Pumpe
wurden Leistungsdaten und hydraulische Kräfte sowie zahlreiche weitere Strömungs-
größen aus der Rechnung ermittelt, die erstmals gezielte Rückschlüsse auf die Ausle-
gung der Beschaufelung und die Gestaltung der Strömungsführung in der An- und
Abströmung ermöglichten. Des weiteren wurde eine Abschätzung der strömungsbe-
dingten Blutschädigung in den untersuchten Blutpumpen vorgenommen. Unter Rück-
griff auf die einschlägige Literatur wurden zunächst Einflussfaktoren festgelegt, die
aus der Simulation gewonnen werden können. Es wurden dann verschiedene Bewer-
tungsverfahren vorgestellt, die – basierend auf diesen Einflussfaktoren – eine qualita-
tive Aussage über die zu erwartende Schädigungsintensität erlauben. Für zwei
verschiedene Beschaufelungen wurden Belastungsprofile bei unterschiedlichen Dreh-
zahlen ermittelt und qualitativ mit den zur Verfügung stehenden experimentellen Blut-
schädigungsdaten verglichen. Es konnte gezeigt werden, dass die Belastungsprofile
(im Rahmen der eingeschränkten Untersuchungsmatrix) geeignet waren, die auftre-
tende Blutschädigung qualitativ zu prognostizieren. Diese Vorgehensweise stellt somit
einen vielversprechenden Ansatz dar, die hämatologischen Auswirkungen einer Blut-
pumpe im Vergleich zu bereits existierenden Systemen allein durch Simulationsrech-
nung einschätzen zu können.
Diskussion
Im Rahmen dieser Arbeit konnte gezeigt werden, dass die numerische Strömungssimu-
lation auf der Basis des kommerziellen Programmpakets TASCflow ein geeignetes
Werkzeug zur zuverlässigen und wirklichkeitsnahen Vorhersage der Strömung in
Miniaturblutpumpen axialer Bauart darstellt. Die vielfältigen Aspekte, die bei der
Übertragung des realen Strömungsfalls in das Rechenmodell zu beachten sind, wurden
eingehend dargelegt.
169Darüber hinaus wurden die vielfältigen Nutzungsmöglichkeiten eines solchen Verfah-
rens aufgezeigt. So konnte demonstriert werden, dass die Erkenntnisse, die sich durch
numerische Simulation der Strömung in einer Blutpumpe gewinnen lassen, dazu
dienen können potentielle Verbesserungen bei der Auslegung und Gestaltung zu veri-
fizieren. Die Simulation ermöglicht weiterhin eine Abschätzung von strömungsbe-
dingten hämatologischen Effekten, die sonst nur in aufwändigen Laborversuchen oder
Tierstudien ermittelt werden können. Mit dem in der vorliegenden Arbeit vorgestellten
Verfahren steht ein Entwicklungswerkzeug zur Verfügung, das die Erkenntnisse aus
experimentellen Untersuchungen von Blutpumpen wenn auch nicht vollständig erset-
zen, so doch erheblich erweitern kann.
Ausblick
Mit dieser Arbeit sind die Voraussetzungen geschaffen, Gestaltungsvarianten mittels
numerischer Strömungssimulation auf der Modellebene zu untersuchen, ohne dass
eine vorherige mechanische Fertigung und experimentelle Analyse des geänderten
Untersuchungsobjektes erforderlich ist. Die aus der Simulation gewonnenen Erkennt-
nisse über die Hydraulik der Mikroaxialpumpen können genutzt werden, um geomet-
rische Veränderungen an der Beschaufelung und der Strömungsführung vorzunehmen.
Diese Veränderungen können dann auf das Simulationsmodell übertragen werden, um
dann mittels erneuter Berechnung die Auswirkungen dieser Modifikationen durch
erneute hydraulische Analyse und numerische Abschätzung der Blutschädigung zu
bewerten. Durch wiederholte Berechnung bei systematischer Variation der Geometrie-
parameter kann auf diese Weise eine im Rahmen der Untersuchungsmatrix optimale
Gestaltungskonfiguration ermittelt werden. Hinsichtlich der im Rahmen der vorliegen-
den Arbeit untersuchten Blutpumpen kann durch Auswertung der Simulationsrech-
nungen gezeigt werden, dass im Bereich der Beschaufelung konstruktive
Verbesserungen angebracht sind, um ein besseres Folgeverhalten der Strömung zu
erzielen und Reibungsverluste zu verringern. Ein weiteres Verbesserungspotential
170ergibt sich bei der Gestaltung der Abströmkammer, da die Berechnung in diesem
Bereich hohe Verluste aufzeigt.
Mit dem vorgestellten validierten Simulationsmodell ist eine wichtige Grundlage für
die Weiterentwicklung von Modellen zur numerischen Quantifizierung der Blutschä-
digung geschaffen. Dieses Ziel kann jedoch nur erreicht werden, wenn durch in-vitro
Blutschädigungsversuche (zunächst mit identischen oder baugleichen Pumpsystemen)
reproduzierbare Korrelationen zwischen Betriebszuständen (Fluss, Drehzahl, Gegen-
druck) und resultierender Blutschädigung ermittelt werden. Aufgrund der großen blut-
bedingten Schwankungsbreite der zu erwartenden Ergebnisse ist hier jedoch von
umfangreichen Versuchsreihen auszugehen.
Eine Übertragbarkeit der im Rahmen dieser Arbeit gewonnenen Erkenntnisse auf
axiale Blutpumpen anderer Baugrößen ist durchaus gegeben. Als kritisch ist hierbei
einzig die Turbulenzmodellierung zu betrachten, da von einer gegenüber den Mikro-
pumpen veränderten Grenzschichtausbildung ausgegangen werden muss. Daher sollte
der Einsatz von erweiterten Low-Reynolds-Modellen sowie alternativ die Large-Eddy-
Simulation in Betracht gezogen werden, die eine verbesserte Nachbildung turbulenter
Effekte mit weniger restriktiven Modellannahmen bezüglich der vorherrschenden
Strömungsform ermöglichen.
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Anhang
Eingesetzte Software
Die folgende Abbildung zeigt, welche Software für die verschiedenen, ineinandergrei-
fenden Arbeitsschritte eingesetzt wurde. Die darauf folgende Tabelle enthält weitere
Angaben und Herstellerinformationen zu den kommerziellen Programmpaketen.
Erzeugung Schaufelprofile und
Nabenkontur
Erzeugung Volumenmodell der
Beschaufelung,
Berandungsflächen des
Rechengebietes
Gittergenerierung
Gitterschnittstellen,
Randbedingungen
Strömungslöser
Auswertung
3D-Koordinaten der
Schaufelprofile und
der Nabenkontur
Flächenmodell der
Berandungen
Rechengitter
Strömungsdaten
Arbeitsschritte
Simulationsmodell
Software
Matlab, Excel
Pro/Engineer
CAD Interface
HEXA
TASCbob
TASCflow3d
TASCtool, Matlab
186Programmpaket
zuletzt
verwendete
Version Plattform Module Hersteller
Matlab 6 NT Standardumfang Mathworks Deutsch-
land GmbH , Aachen
Pro/Engineer 2000i2 NT Standardumfang
+
„Advanced
Surface
Extension“
PTC,
Waltham, MA, USA
ICEMCFD
Direct CAD
Interface für
Pro/Engineer
2.32 NT/IRIX CFD & Structural
Engineering GmbH,
Hannover
ICEMCFD Hexa 4.1.3 NT/IRIX dito
CFX-TASCflow 2.10 NT/IRIX/
Cluster a
TASCbob
TASCflow3
TASCtool
MFR, PAR
AEA Technology,
Otterfing
a. Auf dem Cluster des Rechenzentrums der RWTH liegt eine heterogene Betriebssystemumgebung vor. 
Zum Einsatz kommen vorwiegend HP-UX sowie Solaris.
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